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Kurzfassung 
Nasslaufende Lamellenkupplungen finden im Automobil immer mehr Anwendungen. 
Im Bezug auf die steigenden Motorleistungen, die Gewichtsoptimierungsmaßnamen 
und die hohen Ansprüche an Fahrdynamik nimmt die geforderte Leistungsdichte 
einer nasslaufenden Lamellenkupplung ständig zu. Die Lamellenkupplung wird oft 
nahe an ihrer Belastungsgrenze ausgelegt. Außerdem wachsen gleichzeitig die 
Anforderungen an ihre Schaltdynamik, das Komfortverhalten und die Lebensdauer. 
Schwerpunkt dieser Arbeit ist die Modellierung und Simulation von Reibung und 
Verschleiß nasslaufender Lamellenkupplungen, insbesondere der mit dem Papier-
reibbelag. Ein umfassendes Verständnis für die Reibungsvorgänge und Verschleiß-
mechanismen stellt die Grundvoraussetzung für eine optimale Entwicklung der 
nasslaufenden Lamellenkupplung dar. Zur Lösung der gestellten Aufgabe werden die 
wichtigsten Einflussgrößen auf das tribolgische System der Lamellenkupplung 
charakterisiert und die Wirkungen der tribologischen Beanspruchungsgrößen 
identifiziert. Zudem werden verschiedene Simulationsmodelle mit unterschiedlicher 
Modellierungstiefe erstellt. Dazu gehören Reibmodelle, Wärmeflussmodelle sowie 
Lebensdauermodelle, wobei die Reib- und Wärmeflussmodelle für die Lebensdauer-
modelle benötigt werden. 
Die hergeleiteten Modelle werden in die Simulationsumgebung implementiert und mit 
Hilfe eines Prüfstandsversuches verifiziert. Die validierten Modelle können für die 
Systemoptimierung und die Lebensdauerabsicherung der nasslaufenden Lamellen-
kupplungen effizient eingesetzt werden. Dies kann eine deutliche Reduktion der 
Entwicklungszeit sowie der Versuchskosten ermöglichen.  
 
V 
Abstract 
Nowadays, wet multiple-plate clutches are increasingly utilized in the automotive 
industry. As a result of the increasing engine power, the further weight optimization, 
and the high demand of vehicle dynamics, power density required in wet multiple-
plate clutch grows permanently. Therefore, wet multiple-plate clutches are often 
designed to be pushed to their loading limit. Furthermore, requirement of shift 
dynamics, comfort and durability of the clutches increases as well. 
The focus of this work is on the modeling and simulation of friction and wear of wet 
multi-plate clutches, especially those with paper based friction lining. Due to the fact 
that optimal development of wet multi-plate clutches requires usually a thorough 
understanding of friction processes and wear mechanisms, this work aims to identify 
influences of tribological loads and key parameters of the tribological system in wet 
multiple-plate clutch. Moreover, several simulation models for durability, including 
friction and thermal models, and durability prediction of wet multiple-plate clutches 
are developed. 
Finally, the developed models of wet multiple-plate clutches are implemented in a 
simulated environment and verified with a bench test. The simulations demonstrate 
that our models can be used to optimize the wet multiple-plate clutch system and 
ensure its durability requirement, which offers potential advantages in reducing 
development time and testing costs of wet multiple-plate clutch systems. 
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Einleitung 1 
1 Einleitung 
Nasslaufende Lamellenkupplungen werden in der Antriebstechnik zur reib-
schlüssigen Drehmomentübertragung zweier Wellen eingesetzt. Seit ihrem ersten 
Großserieneinsatz in der Mitte des zwanzigsten Jahrhunderts in Automatikgetrieben 
hat sich die ölgekühlte Lamellenkupplung weit verbreitet. Bis heute gewinnt die 
nasslaufende Lamellenkupplung als Lastschaltelement immer mehr an Bedeutung. 
Sie ermöglicht das Schalten von Wellensträngen bei beliebigen Drehzahldifferenzen 
unter voller Drehmomentbelastung. Zwei Ihrer charakteristischen Merkmale sind die 
Anordnung mehrerer Reibbeläge in Reihe und die Zwangskühlung durch das 
umgebende Öl. Die wichtigsten Vorteile der nasslaufenden Lamellenkupplung liegen 
in der hohen Wärmebelastbarkeit aufgrund der Ölkühlung, geringem Verschleiß und 
langer Lebensdauer. Trotz neuer Entwicklungen auf dem Gebiet der trocken-
laufenden Kupplung lässt die nasslaufende Lamellenkupplung eine vergleichsweise 
höhere Leistungsdichte und somit eine kompaktere Bauweise zu. Außerdem hebt 
sich die nasslaufende Lamellenkupplung durch ein weicheres Einschaltverhalten ab, 
was zu einem besseren Schaltkomfort führt. Als Nachteile sind das niedrige 
Reibwertniveau und das Schleppmoment im Leerlauf wegen des durchströmenden 
Öls zu erwähnen.   
Speziell findet die nasslaufende Lamellenkupplung in der Automobilindustrie 
vielfältige Anwendungen. Zu den bedeutendsten Beispielen zählen die beiden 
Kupplungen in lastschaltbaren Doppelkupplungsgetrieben, die Schaltelemente und 
Wandlerüberbrückungskupplung in Automatikgetrieben sowie die Kupplungen in 
Verteilergetrieben und Sperren zur Regelung der Momentverteilung. Dabei dienen 
die Lamellenkupplungen zum Gangwechsel und zur reibschlüssigen Übertragung der 
Antriebsleistung. Die hohe Leistungsdichte und der begrenzte Bauraum erfordern in 
der Regel den Einsatz von ölgekühlten Lamellenkupplungen.  
Die nasslaufende Lamellenkupplung wird im Gebiet der Mischreibung und der 
Grenzreibung betrieben. Das Reib- und Verschleißverhalten wird durch eine große 
Anzahl von Parametern bestimmt. Neben der Reibpaarung und Konstruktion sind vor 
allem die auftretenden Beanspruchungen maßgebend. Die komplexen Zusammen-
hänge und Wechselwirkungen der Einflussgrößen erschweren systematische 
Untersuchungen erheblich. 
Bei der nasslaufenden Lamellenkupplung steigen ständig die Anforderungen an 
thermische Belastbarkeit, Reibwertkonstanz, Verschleiß, Komfort sowie Bauraum 
und Gewicht. Das dauernde Bestreben, Bauvolumen und Gewicht einzusparen, führt 
zur ständig steigenden Belastung nasslaufender Lamellenkupplungen. Eine optimale 
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Auslegung der Lamellenkupplung erfordert ausreichende Belastbarkeit und 
Lebensdauer auf der einen Seite, sowie geringen Bauraum, Gewicht und Kosten auf 
der anderen. Diese gegensätzlichen Forderungen verursachen den entscheidenden 
Teil des Entwicklungsaufwands.  
Bei Lamellenkupplungen handelt es sich meistens um sicherheitsrelevante Bauteile. 
Ihr Versagen verursacht in der Regel den Ausfall des gesamten technischen 
Systems, weil die Kraftübertragung und das Schalten bei einer defekten Kupplung 
nicht mehr sichergestellt werden können. Deshalb werden besonders hohe 
Anforderungen an die Zuverlässigkeit gestellt. In der Praxis richtet sich die 
Dimensionierung der nasslaufenden Lamellenkupplung meistens nach Schaltungen 
mit den höchsten Energieeinträgen, wobei die zulässige Reibenergie durch die 
thermomechanischen Eigenschaften des Reibbelags bestimmt wird. Die 
Beanspruchbarkeit und die maximale Leistungsgrenze der Lamellenkupplung werden 
in der Regel auf Komponentenprüfständen ermittelt. Mit Hilfe systematischer und oft 
aufwendiger Versuche lässt sich die konstruktive Auslegung in der 
Entwicklungsphase schrittweise optimieren.  
Mit dem Einsatz der rechnerunterstützten Simulationstechnik in der Entwicklung 
besteht ein großes Potential, die Zeit der Produktentwicklung zu verkürzen und die 
Qualität der Produkte zu verbessern. Sie wird zunehmend zur Optimierung und 
virtuellen Absicherung der Auslegung in der frühen Phase der Kupplungsentwicklung 
eingesetzt. Die Anwendbarkeit der Simulation und Aussagekraft der Simulations-
ergebnisse sind stark von der Modellbildung abhängig, welche die Reibung, den 
Wärmehaushalt sowie die Verschleißvorgänge der nasslaufenden Lamellenkupplung 
beschreibt. 
 
1.1 Aufgabenstellung und Ziele der Arbeit 
Trotz zahlreicher Arbeiten zur nasslaufenden Lamellenkupplung in der Vergangen-
heit existieren zur Zeit nur sehr wenige Modelle, die für die Simulation von Reibung 
und Verschleiß der nasslaufenden Lamellenkupplung effizient nutzbar sind. Deshalb 
ist die Zielsetzung der vorliegenden Arbeit die Herleitung von in der Ingenieurpraxis 
anwendbaren Simulationsmodellen von Reibung und Verschleiß für nasslaufende 
Lamellenkupplungen, insbesondere Systeme mit Papierreibbelag. Zudem soll der 
Wärmehaushalt modelliert werden, da die Temperatur eine der wichtigsten 
Einflussgrößen für Reibung und Verschleiß ist. 
Als Grundlagen für die Modellherleitung dienen die Ergebnisse aus den bereits 
durchgeführten experimentellen Untersuchungen, sowie die bekannten theoretischen 
Modellansätze. Dabei wird der Schwerpunkt auf die praktische Anwendbarkeit der 
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hergeleiteten Modelle gelegt, d. h. sie sollen sowohl über ausreichende Genauigkeit 
als auch über geringen Rechenaufwand verfügen, um eine effiziente Implemen-
tierung in einer Simulationsumgebung zu ermöglichen. 
Speziell im Hinblick auf die Vorgehensweise zur Lebensdauerabsicherung der 
nasslaufenden Lamellenkupplung fehlen noch rechnerische Methoden, mit denen 
zuverlässige Aussagen getroffen werden können. Mit Hilfe eines Lebensdauer-
modells kann man den Versuchsaufwand verringern und ggf. die Entwicklungszeit 
verkürzen. Deshalb besteht ein wichtiges Ziel dieser Arbeit darin, Methoden zur 
Abschätzung der Leistungsgrenze, sowie der Lebensdauer der nasslaufenden 
Lamellenkupplung, aufbauend auf der Analyse der Schadensmechanismen, zu 
erarbeiten. Eine genaue physikalische Modellierung der Verschleißmechanismen ist 
in dieser Arbeit jedoch aus Gründen fehlender Grundlagen im Bereich der Tribologie 
nicht vorgesehen. 
Eine weitere Zielsetzung ist es, alle relevanten Modelle in einer durchgängigen 
Simulationsumgebung zu integrieren, damit der Entwicklungsprozess effektiv durch 
die Simulation unterstützt werden kann. Konkrete Ziele der virtuellen Auslegung und 
Absicherung durch die Simulation sind zum Beispiel die Senkung des Verbrauchs 
und die gleichzeitige Erhöhung der Systemzuverlässigkeit sowie des Schaltkomforts. 
In Bild 1-1 werden die Themen, womit sich die vorliegende Arbeit befasst, 
schematisch dargestellt. Modelle zur Simulation nasslaufender Lamellenkupplungen 
sind dabei in drei Bereichen gegliedert, deren Zeitskalen sich auch voneinander 
unterscheiden. Während das Reibungsmodell und Wärmeflussmodell kurzzeitige 
dynamische Vorgänge beschreibt, charakterisiert das Lebensdauermodell das 
Langzeitverhalten der Lamellenkupplung. 
Simulation nasslaufender Lamellenkupplungen
Reibungsmodell
Dynamik des gesamten Systems
Wärmeflussmodell Lebensdauer-
vorhersage
Dynamik
Aktuatorik
Dynamik
Reibpaarung
el.
magn.
el.
mech.
hydr. Flüssigkeits-
reibung
Festkörper-
reibung
Wärme-
leitung
Zwangs-
kühlung
Reibwert-
degradation
Lamellen-
verschleiß
Wärme-
übergänge
Millisekunden
Zeitskala
Sekunden Jahre
 
Bild 1-1: Simulationsmodelle nasslaufender Lamellen kupplungen 
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1.2 Vorgehensweise 
Die Arbeit befasst sich vor allem mit der theoretischen Herleitung, simulativen 
Umsetzung und experimentellen Verifikation relevanter Modelle zur ganzheitlichen 
Simulation nasslaufender Lamellenkupplungen. 
In Kapitel 2 wird eine Übersicht über den Stand der Technik gegeben. Dabei liegt der 
Schwerpunkt auf den bisher durchgeführten theoretischen und experimentellen 
Untersuchungen bezüglich Dynamik, Komfort und Lebensdauer der nasslaufenden 
Lamellenkupplung. Ihre Reibpaarung und typischer Aufbau werden dabei ebenfalls 
vorgestellt.  
Danach wird in Kapitel 3 die Modellierung der Reibung und des Wärmehaushalts 
beschrieben, die als Basis für die simulative Implementierung dient. Vor der 
Herleitung des Mischreibungsmodells, werden einige empirische Reibmodelle 
vorgestellt, die für eine vereinfachte Simulation der Reibung eingesetzt werden 
können. Das Mischreibungsmodell, bestehend aus Flüssigkeits- und Festkörper-
reibung, dient zur Analyse, sowohl von der Dynamik und dem Komfort während der 
Schaltung, als auch von dem Schleppverlust im Leerlauf. Da die meisten 
nasslaufenden Lamellenkupplungen im Fahrzeug mechatronischen Systemen 
entsprechen und über gesteuerte Aktuatoren verfügen, werden die Dynamikmodelle 
häufig eingesetzter Aktuatorsysteme kurz dargestellt. Das thermische Verhalten der 
Lamellenkupplung spielt in vielerlei Hinsicht eine wichtige Rolle, insbesondere bei der 
Auslegung und Lebensdauerabsicherung. Um die Lamellenkupplung virtuell 
auszulegen und abzusichern, wird ein Wärmeflussmodell hergeleitet, das über hohe 
Rechengenauigkeit und geringen Rechenaufwand verfügt. 
Kapitel 4 beschäftigt sich mit den Verschleißmechanismen und den darauf 
basierenden Lebensdauermodellen der nasslaufenden Lamellenkupplung. Es wird 
zwischen den spontanen und kumulativen Schädigungen unterschieden. Während 
die spontanen Schädigungen hauptsächlich durch thermische Überbeanspruchungen 
verursacht werden und unter Umständen zu einem sofortigen Ausfall der 
Lamellenkupplung führen, treten die kumulativen Schädigungen auch während des 
Normalbetriebs auf. In der Regel begrenzen die kumulativen Schädigungen die 
Lebensdauer einer nasslaufenden Lamellenkupplung, deren Verschleißerschei-
nungen Verschlechterung der Reibperformance und sukzessivem Lamellen-
verschleiß entsprechen. Nach der Analyse der ablaufenden Verschleißmechanismen 
werden Ansätze zur Lebensdauervorhersage und vor allem ein 2-Phasen-
Verschleißmodell vorgestellt. Dieses Verschleißmodell wird in die Simulations-
umgebung implementiert, wodurch die Verschleißvorhersage realer und virtueller 
Fahrzyklen möglich wird. 
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In Kapitel 5 erfolgt die Parameteridentifikation und Verifikation der in Kapitel 3 und 4 
hergeleiteten Modelle. Als Beispiel einer nasslaufenden Lamellenkupplung wird eine 
Hangon-Kupplung aus einem Fahrzeugantriebsstrang betrachtet. Verschiedene 
Messungen werden auf dem Getriebeprüfstand durchgeführt. Um die Anwendbarkeit 
des 2-Phasen-Verschleißmodells zu prüfen und dessen Genauigkeit zu evaluieren, 
wird die Lamellendicke vor und nach einem Antriebsstrangzyklendauerlauf am 
Prüfstand gemessen und verglichen.  
Zur Darstellung der Einsatzmöglichkeiten der Simulationsmodelle werden einige 
Beispiele in Kapitel 6 vorgeführt und diskutiert. Dabei wird demonstriert, dass die 
Modelle insbesondere in der frühen Entwicklungsphase einen wesentlichen Beitrag 
zur virtuellen Auslegung und Absicherung der nasslaufenden Lamellenkupplung 
liefern können. 
Mit einer Zusammenfassung und einem Ausblick in Kapitel 7 schließt diese Arbeit. In 
Bild 1-2 wird die Vorgehensweise und die Zusammenhänge der einzelner Kapiteln 
schematisch dargestellt. 
 
Kap. 1
Einleitung, nasslaufende Lamellenkupplung
Kap. 2
Ausgangssituation und Untersuchungsinhalte
Kap. 3.1, 3.2
Reibungsmodell
Kap. 3.3
Kupplungsaktuatorik
Kap. 3.4
Temperaturmodell
Kap. 4
Lebensdauermodell
Kap. 5
Parameteridentifikation und Modellverifikation
Kap. 6
Anwendung der Simulationsmodelle
 
Bild 1-2: Struktur der Arbeit 
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2 Ausgangssituation 
2.1 Aufbau nasslaufender Lamellenkupplungen 
Die nasslaufende Lamellenkupplung enthält mehrere Innen- und Außenlamellen. In 
der Regel werden Stahllamellen als Außenlamellen und Belaglamellen als 
Innenlamellen ausgeführt, damit die Lamellenkupplung ein besseres Leerlauf-
verhalten aufweist [OE00]. Ein Schnittmodell des Lamellensatzes in einer Lamellen-
kupplung wird in Bild 2-1 dargestellt. Dabei lässt sich die wechselnde Anordnung der 
Stahl- und Belaglamellen gut erkennen.  
 
Bild 2-1: Schnittmodell Lamellenkupplung 
Der prinzipielle Aufbau der Lamellenkupplung mit seinen wichtigen Bestandteilen 
wird in Bild 2-2 dargestellt. 
Außenlamellenträger Außenlamelle
Innenlamellenträger
Innenlamelle
Kolben
Stützscheibe
ÖlzufuhrWelle
 
Bild 2-2: Aufbau der Lamellenkupplung 
Die Antriebswelle, die in der Abbildung nicht dargestellt wird, ist verdrehstarr mit dem 
Außenlamellenträger verbunden. Mittels der Innenverzahnung des Lamellenträgers 
werden alle Außenlamellen axial frei beweglich geführt. Die durch die Verzahnung 
des Innenlamellenträgers ebenfalls axial frei beweglich geführten Innenlamellen sind 
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abwechselnd zwischen den Außenlamellen angeordnet. Damit werden alle Innen-
lamellen verdrehstarr mit der Abtriebswelle verbunden. Wenn die Lamellenkupplung 
durch die Betätigung des Kolbens geschlossen wird, d. h. die Lamellen vom Kolben 
gegen die Stützscheibe gedrückt werden, entsteht Reibung zwischen den Außen- 
und Innenlamellen. Aus den entstehenden Reibkräften resultiert ein Kraftfluss vom 
Außenlamellenträger zum Innenlamellenträger, was die Drehmomentübertragung 
von der Antriebswelle zur Abtriebswelle ermöglicht. Je mehr Reibflächen eine 
Lamellenkupplung besitzt, desto mehr Drehmoment kann bei gleicher Betätigungs-
kraft übertragen werden. Erfahrungsgemäß soll die gesamte Lamellenanzahl jedoch 
auf 20 beschränkt werden, weil eine hohe Zahl der Lamellen eine schlechtere 
Schaltdynamik und einen hohen Axialkraftverlust infolge der Reibung zwischen 
Lamellenträger und Lamelle verursacht. Beim unbetätigten Kolben trennen sich die 
Lamellen je nach Konstruktion entweder durch die Wirkung einer Rückstellfeder oder 
durch den Öldurchfluss zwischen den Lamellen. 
Alle nasslaufenden Lamellenkupplungen werden während des Betriebs vom Öl 
durchströmt, das sowohl zur Abfuhr der durch die Reibung entstehenden Wärme als 
auch zur Schmierung der Reibpartner dient. Oft befördert eine Pumpe das Öl aus 
dem Sumpf. Die anschließende Ölzufuhr erfolgt infolge der Zentrifugalkraft durch 
Bohrungen der inneren Welle. Gleichzeitig schmiert das strömende Öl alle anderen 
mechanischen Bauteile wie die Lager. 
Bei der nasslaufenden Lamellenkupplung handelt es sich um ein komplexes 
tribologisches System, dessen Systemverhalten von Wechselwirkungen zahlreicher 
Einflussgrößen geprägt ist. Nach Bild 2-3 beeinflussen nicht nur die mechanische 
Auslegung und die vorliegenden Beanspruchungen, sondern auch die Eigenschaften 
der Reibpaarung das Systemverhalten der nasslaufenden Lamellenkupplung. Dabei 
spielt die Auswahl des Reibbelags eine besonders wichtige Rolle, was in dem 
nächsten Abschnitt behandelt wird. Die zahlreichen Variationsmöglichkeiten werden 
durch die vielen Einflussgrößen bedingt. Dies erschwert eine systematische Analyse 
erheblich. 
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Einflussgrößen auf die 
nasslaufende 
Lamellenkupplung
Konstruktion
• Baugröße/Geometrie
• Reibflächenanzahl
• Lüftspiel
• Ölzufuhr
• Systemsteifigkeit
• …
Beanspruchung
• Betriebsart
• Gleitgeschwindigkeit
• Flächenpressung
• Schaltdauer
• Reibleistung
• Reibarbeit
• Temperatur
• …
Belaglamelle
• Belagwerkstoff
• Belagdicke
• Porosität
• Oberflächenrauheit
• Härte
• Elastizitätsmodul
• Schubfestigkeit
• Nutung
• …
Stahllamelle
• Stahlwerkstoff
• Oberflächenbehandlung
(Nitrieren/Schleifen/Bürsten)
• Oberflächenrauheit
• Härte
• Wellung
• Korrosionsbeständigkeit
• Dicke
• …
Fluid
• Grundöl
• Additive
(FM, Detergent, Dispersant … )
• Ölalterungszustand
• …
 
Bild 2-3: Einflussgrößen auf das Systemverhalten na sslaufender Lamellenkupplungen 
 
2.2 Reibpaarung nasslaufender Lamellenkupplungen 
Das Schlüsselelement für die Funktion einer nasslaufenden Lamellenkupplung 
entspricht ihrer Reibpaarung als ein tribologisches System, das aus der Stahllamelle, 
der Belaglamelle und dem Öl als Schmierstoff besteht. Der Reibmomentverlauf 
während eines Schaltvorgangs ist unmittelbar von dem Verhalten der Reibpaarung 
abhängig. Wenn die Reibpartner in Kontakt kommen, befindet sich das tribologische 
System wegen des Fluids als Zwischenmedium in der Grenzreibung. Das heißt, 
sowohl durch die Festkörper- als auch durch die Flüssigkeitsreibung wird das 
Drehmoment übertragen. Weil die Oberflächenrauigkeit der Stahllamelle viel kleiner 
als die der Belaglamelle ist, kann man die Stahllamelle in der Regel als ideal glatt 
betrachten. Die Kontaktsituation einer rauen mit einer ideal glatten Oberfläche wird in 
Bild 2-4 dargestellt. 
 
Bild 2-4: Kontakt einer rauen mit einer ideal glatt en Oberfläche [CZ03] 
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Hohe Anforderungen werden an die Reibpaarung als das kritische Element des 
Systems gestellt, die in Tabelle 2-1 aufgelistet sind. 
 
Tabelle 2-1: Anforderungen an die Reibpaarung [RR08 ] 
 
Situation       Anforderung an das tribologischen S ystem 
Schaltung 
• günstige Reibcharakteristik 
• lange Lebensdauer 
• thermische Stabilität des Reibmaterials und des Fluids 
• gutes Ausrückverhalten 
Kupplung geschlossen 
• hinreichend hoher statischer Reibwert 
• ausreichende mechanische Festigkeit des Reibbelags 
Kupplung offen • geringes Schleppmoment 
Dauerschlupf 
• hoher dynamischer Reibwert 
• günstige Reibcharakteristik 
• thermische Stabilität des Reibmaterials und des Öls 
Allgemein 
• geringer Lamellenverschleiß 
• Kompatibilität des Reibmaterials mit dem Fluid 
• schnelles Einlaufen 
• Reibwertstabilität 
 
Die Stahllamellen werden im Allgemeinen aus unlegierten Stählen mit geringem 
Kohlenstoffgehalt gefertigt. Oft wird der Vergütungsstahl C60 verwendet [SI07]. Für 
die Reib- und Verschleißeigenschaften der Stahllamellen sind die Fertigungs- und 
Endbehandlungsverfahren, sowie die daraus resultierende Oberflächenbeschaffen-
heit von großer Bedeutung. Rauere Stahllamellenoberflächen führen zu höheren 
Reibwerten, erhöhen jedoch den Verschleiß der Belaglamellen. Daher darf die 
Oberflächenrauheit der Stahllamellen eine bestimmte Grenze nicht überschreiten. 
Das Nitrieren als Endbearbeitungsverfahren dient zur Erhöhung der Härte und hat 
nach der Untersuchung von Pfleger [PF98] einen deutlichen Einfluss auf die 
Reibeigenschaft der Stahllamellen. Die genaueren Zusammenhänge zwischen der 
Nitrierart und der Stahllamelleneigenschaft werden bisher nur wenig untersucht. 
Durch die Aufbringung zweier Reibbeläge an die beiden Seiten eines ringförmigen 
Trägerblechs, das mit der Mitnehmerverzahnung versehen ist, wird die Belaglamelle 
hergestellt. Das Trägerblech bzw. der Belaglamellenträger sorgt für die mechanische 
Festigkeit der Belaglamelle. Die eigentliche Aufgabe als Reiblamelle übernimmt der 
Reibbelag. Es gibt verschiedene Arten von Reibbelägen. Die gängigsten sind Papier-
, Sinter-, Carbon-, und Keramikbeläge, die in unterschiedlichen Anwendungen zum 
Einsatz kommen. Zur Zeit ist der Papierreibbelag im Pkw-Bereich besonders weit 
verbreitet. Er zeichnet sich durch eine wirtschaftliche Herstellung, einen relativ hohen 
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Reibwert und einen guten Schaltkomfort aus. Als Nachteil verfügt der Papierreib-
belag über eine sehr schlechte Wärmeleitfähigkeit, die zur begrenzten thermischen 
Belastbarkeit führt. Der Sinterreibbelag wird wegen seines besseren Wärmeabgabe-
vermögens vor allem dort eingesetzt, wo die Reiblamellen thermisch stärker 
beansprucht werden, wie zum Beispiel in Industriekupplungen und in Lastkraftwagen. 
Nachteilig beim Sinterbelag sind der schlechtere Schaltkomfort und der höhere 
Verschleiß der Gegenlamellen. Neue Materialentwicklungen führen zu neuartigen 
Reibbelägen, wie Carbonbelag und Keramikbelag, die interessante Alternativen zum 
Papierbelag darstellen [FE07]. Die Belagswahl ist in der Regel auch von der 
Ölverträglichkeit des Materials abhängig. 
Der Papierreibbelag entspricht einem organisch gebundenen Kompositwerkstoff, der 
durch ähnliche Prozesse wie bei der Papierherstellung erzeugt wird. Er besteht aus 
celluloseartigen Fasern (Zellwand-, Baumwollefaser), synthetischen Fasern und 
Füllstoffen, die mit Phenolharz in eine organische Matrix gebunden werden. Die 
Werkstoffzusammensetzung und der Anteil einzelner Inhaltsstoffe spielt eine wichtige 
Rolle für die Charakteristik des Reibbelags. Gemäß Bergheim [BH97] enthält eine 
Reibbelagrezeptur bis zu 25 Rohstoffe. Die makroskopischen Eigenschaften des 
Kompositwerkstoffes sind das Ergebnis des Zusammenwirkens seiner Inhaltsstoffe. 
Während das Phenolharz als Bindemittel und die Faser für die mechanische 
Festigkeit sorgen, bestimmen die verschiedenen Füllstoffe und auch die Faser das 
Reibverhalten. Die Oberfläche des Papierreibbelags besitzt eine für ihn typische 
Pore-Faser-Harz Struktur, die in Bild 2-5 mit einer rastermikroskopischen Aufnahme 
gezeigt wird.  
 
Bild 2-5: Papierreibbelag und dessen SEM Aufnahme 
SEM Aufnahme aus [HE09] 
Die Elastizität und Porosität des Papierreibbelags als wichtigste Materialeigen-
schaften beeinflussen das Reibungs- und Verschleißverhalten des tribologischen 
Systems in besonderem Maße. Bei unterschiedlichen Materialzusammensetzungen 
und Herstellungsprozessen des Papierreibbelags kommen ungleiche Elastizitäten 
und Porositäten zustande. Durch die poröse Materialstruktur ist der Reibbelag im 
unbetätigten Zustand mit Öl befüllt. Wenn die Lamellen durch den Kolben betätigt 
werden, wird der Reibbelag verformt und das Öl aus dem Material ausgepresst. 
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Dieser Vorgang beeinflusst entscheidend den Verlauf der Reibmomentkurve. 
Matsumoto hat in seiner Arbeit [MA97] experimentell bestätigt, dass eine höhere 
Elastizität und Porosität zu einem höheren Reibwertniveau führen, weil der Ölfilm 
effektiver ausgequetscht wird und damit zur mehr Festkörperreibung führt. Die 
Elastizität und die Porosität begünstigen den Ansaug-Auspress-Prozess vom Öl 
während des Schaltvorgangs, wodurch eine gute Verteilung des Kühlöls sowie eine 
sehr geringe mechanische Verschleißrate des Papierreibbelags beim Normalbetrieb 
sichergestellt werden. Nach den Untersuchungen von Kitahara [KI96] nimmt die 
mechanische Druckfestigkeit des Papierreibbelags bei höherer Porosität ab, während 
die Schubfestigkeit zunimmt. Da der Reibbelag während des Betriebs sowohl auf 
Druck als auf durch Schub beansprucht wird, sollte die Porosität als Kompromiss aus 
Zug- und Schubfestigkeit gewählt werden. 
Die Temperaturbeständigkeit des Papierreibbelags wird hauptsächlich durch alle in 
ihm enthaltenen Fasertypen bestimmt. Zum Beispiel haben synthetische Fasern, wie 
die Aramidfaser, eine bessere Temperaturbeständigkeit als die celluloseartige Faser. 
Experimentell kann der Papierreibbelag durch die thermogravimetrische Analyse 
(kurz: TGA) bezüglich des thermisch bedingten Masseverlustes untersucht werden. 
In Bild 2-6 wird als Beispiel die TGA-Kurve der in Kapitel 5 untersuchten Lamellen-
kupplung präsentiert, die im Werkstofflabor der Porsche AG gemessen wird. Es ist zu 
erkennen, dass ab einer kritischen Temperatur von ca. 280 °C die thermische 
Zersetzung beginnt und das Gewicht des Reibmaterials abnimmt. Es handelt sich 
dabei um die celluloseartige Faser, da sie dem thermisch unbeständigsten 
Bestandteil aller Inhaltstoffe des Kompositwerkstoffs entspricht. Erst nach der 
celluloseartigen Faser bauen andere Fasertypen und das Phenolharz thermisch ab. 
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Bild 2-6: Thermogravimetrische Analyse 
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Die Belaglamellen sind in der Regel mit Nuten versehen, wie in Bild 2-5 zu sehen ist. 
Gängige Nutbilder bestehen aus Radial-, Waffel-, Spiral- oder Sunburstnuten, 
während seltener auch komplexere Nutkonstruktionen zum Einsatz kommen. Die 
Waffelnuten haben sich im Laufe der Zeit als am häufigsten eingesetzte Nuten 
bewährt. Die Nuten auf den Belaglamellen haben unter anderen zwei Aufgaben. Zum 
einen ermöglichen sie einen kontrollierten Ölfluss auf den Belaglamellenoberflächen, 
wenn die Lamellenkupplung geschlossen ist. Durch die bessere Kühlölverteilung wird 
eine effizientere Kühlung erreicht. Zu anderem wird der Ölfilm durch die Nuten 
schneller ausgequetscht, wenn die Lamellenkupplung geschaltet wird. Dies bedeutet 
eine bessere Schaltdynamik. 
Das Öl bzw. Fluid des tribologischen Systems besteht aus dem Grundöl und 
zusätzlich noch verschiedenen Additiven. Das Grundöl bestimmt die grundlegenden 
Eigenschaften des Öls, wie die Viskosität und die thermischen Eigenschaften. Als 
Grundöl kommen sowohl synthetisches Öl als auch Mineralöl zum Einsatz. Durch die 
Additive werden die Eigenschaften des Grundöls in vielerlei Hinsicht verbessert. Die 
wichtigsten Additive sind Friction Modifier, Dispersant, Detergent, Extreme Pressure 
Zusätze, Antiwear Zusätze, Rust Inhibitor, Viscosity Index Improver und Antioxidant. 
Eine systematische Untersuchung zum Einfluss der Öladditive wird von Layher 
[LA08] durchgeführt. Hauptsächlich sorgt der Friction Modifier dafür, dass die 
gewünschte Reibcharakteristik einer nasslaufenden Lamellenkupplung erreicht wird, 
indem es den Reibwert bei niedriger Relativgeschwindigkeit verringert. Dadurch stellt 
sich ein mit zunehmender Relativgeschwindigkeit steigender Reibwertverlauf ein.   
Die Öl-Reibbelag-Wechselwirkung und die durch die physikalische Adsorption und 
chemische Reaktion entstandene Grenzschicht an der Reibfläche haben einen 
entscheidenden Einfluss auf das Reibungs- und Verschleißverhalten des Reib-
kontaktes, was von Sittig in ihrer Untersuchung [SI07] beobachtet wird. Besonders 
spielt gemäß der Arbeit [LA06] von Lam die Konzentration der pro Fläche 
absorbierten Additiv-Moleküle eine wichtige Rolle für die Reibperformance. Eine 
Abnahme dieser Additiv-Konzentration, deren Folge eine schlechtere Reibchara-
kteristik ist, wird sowohl durch die Ölalterung als auch durch die Porositätsabnahme 
des Reibbelags verursacht. 
 
2.3 Stand der Kenntnisse 
Nasslaufende Lamellenkupplungen sind wegen ihrer vielfältigen Anwendungen seit 
Jahrzehnten Gegenstand intensiver Forschung und Entwicklung. Einige der 
wichtigsten Erkenntnisse werden im Folgenden zusammengefasst. 
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Systematische Untersuchung zu Einflussparametern 
Grundlegende Untersuchungen zu Einflussgrößen von Reibung- und Verschleiß der 
nasslaufenden Lamellenkupplungen werden in mehreren Arbeiten vom Institut FZG 
der TU München [HA94, PF98, MO00, WI05, HE09] durchgeführt. Dabei kommen 
speziell entwickelte Lamellenkupplungsprüfstände zum Einsatz. Mit Hilfe zahlreicher 
Versuchsreihen unter Variation der wichtigen Einflussgrößen, wie Reibpaarungen, 
Kühlbedingungen und Beanspruchungen, werden deren Einflüsse auf die Reibung 
und den Verschleiß messtechnisch erfasst. Der Treppenstufenversuch, Einstufen-
dauerschaltversuch und Lastkollektivdauerschaltversuch werden als Testmethoden 
am Prüfstand eingesetzt. Bei einem Treppenstufenversuch wird das Lastniveau bis 
zum Ausfall bzw. Auftreten von Spontanschäden stufenweise erhöht, um die 
Belastungsgrenze der Lamellenkupplung experimentell zu bestimmen. Um dabei die 
Einflüsse der kumulativen Schädigungen zu vermeiden, wird die Anzahl der 
Schaltungen pro Laststufe möglichst gering gehalten. Der Einstufen- und 
Lastkollektivdauerschaltversuch werden zur Beurteilung der kumulativen 
Schädigungen herangezogen, wobei die Lamellenkupplung entweder nur mit einer 
Laststufe oder mit mehreren Laststufen gemäß eines Lastkollektivs beansprucht 
wird. Die geprüften Laststufen werden in der Regel so gewählt, dass keine 
Spontanschäden während des Dauerbetriebs auftreten. Mit deren Hilfe können die 
Reibwertabnahme und der Lamellenverschleiß bei verschiedenen Laststufen 
untersucht werden. Der Lastkollektivversuch bietet außerdem die Möglichkeit, 
tribologische Systeme auf mögliche Schädigungsakkumulation zu untersuchen.  
Von Hämmerl [HA94] wird eine systematische Untersuchung der Lebensdauer der 
nasslaufenden Lamellenkupplung durchgeführt. Die Ausfallkriterien einer nasslau-
fenden Lamellenkupplung werden dabei definiert. Mit Hilfe der Erkenntnisse aus den 
Versuchen können Auslegungsrichtlinien für Lamellenkupplungen hinsichtlich der 
Zuverlässigkeit erarbeitet werden. Diese Untersuchung wird von Pfleger [PF98] 
vertieft. Weitere Einflussgrößen wie Oberflächenbehandlungsverfahren der Stahl-
lamellen und Schmierstofftypen werden dabei geprüft. Auf das Phänomen 
Reibschwingung, als Bestandteil des Reibverhaltens der nasslaufenden Lamellen-
kupplung, wird in Mosbachs Arbeit [MO00] experimentell eingegangen. Die 
Beziehungen zwischen Beanspruchungsgrößen und Anfälligkeiten der Reibschwin-
gung werden hergestellt. 
In Wimmers Arbeit [WI05] werden die Reihenfolge und Häufigkeit der 
Hochlastschaltungen, die Reibleistung, die Reibarbeit, die Zykluszeit, die 
Spitzentemperatur im Reibkontakt, die Lamellenausführung sowie der Schmierstoff-
typ als wichtige Einflussgrößen durch Kollektivversuche analysiert. Für den 
Papierreibbelag kristallisieren sich die flächenspezifische Reibarbeit und maximale 
Reibflächentemperatur als wichtigste Beanspruchungskenngrößen für die 
Ausgangssituation 14 
Lebensdauer heraus. Von Hensel [HE09] werden Referenzteste, bestehend aus 
Treppenstufenversuchen und Langzeitversuchen, erarbeitet, um die Reiblamellen 
bezüglich der spontanen und kumulativen Schädigungen zu testen. Es wird dabei 
auch festgestellt, dass die sukzessive Reibwertabnahme bei hohen tribologischen 
Beanspruchungen das kritische Lebensdauerkriterium darstellt.  
Außer Kupplungs- und Bremsbetrieb kommt Dauerschlupf als Betriebsart der 
nasslaufenden Lamellenkupplung vor. Die Kenngrößen und Belastungsgrenzen unter 
Dauerschlupfbeanspruchungen werden von Snima [SN05] experimentell geprüft. 
Dabei werden am Prüfstand Grenzen für die flächenspezifischen Reibleistungen 
während des Dauerschlupfs bestimmt. 
 
Grenzschichtbildung an der Reiboberfläche 
Die Grenzschicht an der Reiboberfläche spielt eine erhebliche Rolle für die Reibung 
und den Verschleiß des tribologischen Systems. Sittig [SI07] untersucht in ihrer 
Arbeit die tribologisch induzierte oberflächennahe Veränderungen der Stahl- und 
Belaglamellen der nasslaufenden Lamellenkupplung. Zur Topographieanalyse der 
Oberfläche kommen unter anderem die Lichtmikroskopie, die Weißlichtinterfero-
metrie und die Rasterelektronenmikroskopie zum Einsatz. Die oberflächennahe 
chemische Zusammensetzung lässt sich im Labor mit Hilfe von der Augerelektronen-
mikroskopie, der Photoelektronenmikroskopie und der FTIR-ATR-Spektroskopie 
analysieren.  
In der Arbeit von Fish [FI94] wird die Energiedispersive Röntgenspektroskopie für die 
Analyse der Oberflächenzusammensetzung von gelaufenen Lamellen angewandt. 
Dabei wird das Verhältnis von an der Grenzschicht vorhandenem Kalzium und 
Silizium als Kenngröße definiert. Wenn der Reibwert sich verringert, nimmt die 
Kenngröße zu. Ein Zusammenhang zwischen der Ölablagerung und dem Reibwert 
wird somit hergestellt. 
Bisher gelingt es noch nicht, quantitative Zusammenhänge zwischen Kenngrößen 
über den Grenzschichtzustand und den Reibungs- sowie Verschleißeigenschaften zu 
finden. 
 
Messung und Modellierung der Reibung 
Gao führt in seiner Arbeit [GO02] systematische Messungen der Reibcharakteristik 
des Papierreibbelags am Tribometer durch, sowohl für trockene als auch für 
nasslaufende Lamellenkupplungen. Als Haupteinflussgrößen werden die Gleitgesch-
windigkeit und Pressung bei den Versuchen variiert. Dabei stellt man fest, dass der 
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Oberflächenzustand des Reibbelags, d. h. der Verglasungsgrad der Oberfläche, die 
Reibung stark beeinflusst. 
Mit dem Leerlaufverhalten der nasslaufenden Lamellenkupplung beschäftigt sich 
Oerleke [OE00]. Nach Variation der Geometrie- und Beanspruchungsparameter 
werden deren Einflüsse auf den Schleppverlust verdeutlicht. Da ein geringer 
Schleppverlust einem der wichtigsten Auslegungsziele entspricht, ist ein Verständnis 
für die Einflussgrößen essentiell. Bei den Messungen wird ein mit zunehmender 
Differenzdrehzahl zuerst steigender und dann fallender Schleppmomentverlauf 
festgestellt. Dieser typische Verlauf wird durch den so genannten Spaltfüllungsgrad 
der Luftspalte verursacht. 
Dümeland [DU83] beschäftigt sich mit dem Spaltfüllungsgrad des Luftspaltes und 
erstellt eine Mischungshypothese für das Öl-Luft-Gemisch. Im Rahmen der 
Mischungshypothese wird eine Ersatzviskosität statt der eigentlichen Ölviskosität für 
die Berechnung des Schleppmoments verwendet, sobald der zugeführte 
Ölvolumenstrom kleiner als der erforderliche Ölvolumenstrom ist. In Kato's Arbeit 
[KA93] wird der Spaltfüllungsgrad durch einen äquivalenten Außenradius 
beschrieben, wo der Ölfilm gerade noch vollständig ist. Dieser Ansatz wird von Yuan 
[YU07] weiter verfolgt und ergänzt. Leider haben experimentelle Untersuchungen 
gezeigt, dass diese Modelle für Lamellenkupplungen mit mehreren Reibflächen noch 
nicht über eine ausreichende Genauigkeit verfügen. 
Zur Modellierung der Mischreibung der nasslaufenden Lamellenkupplung existieren 
viele Veröffentlichungen, zum Beispiel [KA93, RA99, YU03, AP06, YU07] für die 
Flüssigkeitsreibung und [MC00, GA02, GB02] für die Festkörperreibung. Als 
effizienter Ansatz hat sich das Berger-Modell bewährt [BE96, BE97, YA98, DE05]. 
Dabei wird aus der Reynoldsgleichung eine Differentialgleichung 1-ter Ordnung 
hergeleitet, die den Ausquetschvorgang des Ölfilms vereinfacht beschreibt. In 
Abhängigkeit von der Ölfilmdicke lassen sich die Flüssigkeits- und Festkörperreibung 
berechnen. Mithilfe des Berger-Modells können die Parametervariationen zur 
Optimierung der Schaltdynamik durchgeführt werden. 
 
Thermische Festigkeit und Wärmeflussmodell 
Von Rohm [RO04] wird die thermische Festigkeit der nasslaufenden Lamellen-
kupplungen, speziell am Beispiel der Doppelkupplung, untersucht. Dabei wird sowohl 
experimentell als auch simulativ vorgegangen. Einige Maßnahmen zur Absicherung 
der Doppelkupplung bei Extrembelastungen werden aufgezeigt. 
Ein Massenpunktwärmeflussmodell für nasslaufende Lamellenkupplungen wird von 
Pacey in der Arbeit [PA90] hergeleitet, wobei der Schwerpunkt auf die Bestimmung 
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der Wärmeübergangskoeffizienten gesetzt wird. Das von Hämmerl [HA94] 
hergeleitete Wärmeflussmodell wird in den weiteren Arbeiten der Forschungsverei-
nigung Antriebstechnik FVA verfolgt. Auf dessen Basis wird das FVA Simulations-
programm KUPSIM entwickelt, womit die thermische Auslegung der nasslaufenden 
Lamellenkupplung durchgeführt werden kann. Außerdem wird von Yang in seiner 
Arbeit [YA95] ein sehr detailliertes Wärmeflussmodell vorgestellt, wobei alle 
wichtigen thermodynamischen Vorgänge genau abgebildet werden. Die Wärme-
leitungsgleichungen werden für die Stahllamelle, die Belaglamelle und auch das Fluid 
erstellt. Daraus ergibt sich ein Gleichungssystem mit mehreren gekoppelten 
partiellen Differentialgleichungen. Gegenüber dem genaueren Rechenergebnis 
dieses Modells erweist sich der deutlich erhöhte Rechenaufwand als Nachteil.  
 
Schadensmechanismen und deren Haupteinflussgrößen 
Die häufig vorkommenden Schädigungen des Papierreibbelags der nasslaufenden 
Lamellenkupplung und die Analyse der Ursachen werden von Fish in seiner Arbeit 
[FI76] behandelt. Dabei werden alle Schädigungsarten in mechanische, thermische 
und chemische Schädigungen untergegliedert. 
Die mechanischen und thermischen Schädigungen der Reiblamellen unter einer 
ungleichmäßigen Kontaktbedingung werden von Takezaki [TA92] und Zhao [ZW01] 
untersucht. Dabei wird verdeutlicht, dass ein gleichmäßiger Kontakt für die 
Funktionszuverlässigkeit die Grundvoraussetzung ist. Dafür sorgen die geringe 
Rauheit der Stahllamellen und die hohe Elastizität der Belaglamellen.  
Mit der Beziehung zwischen der mechanischen Schubfestigkeit des Reibmaterials 
und der Lebensdauer der Reiblamellen beschäftigt sich Chen [CH93]. Bei der 
Untersuchung wird eine mit steigender Schubfestigkeit zunehmende Lebensdauer 
beobachtet.  
In der Arbeit von Barker [BA93] werden die Oberflächenrauheiten der Stahllamellen 
variiert und deren Einfluss auf den Verschleiß der Reiblamellen untersucht. Die 
Ergebnisse der Versuche besagen, dass eine kleinere Oberflächenrauheit der 
Stahllamellen zu einem geringeren Verschleiß führt. 
Die Hitzeflecken, als eine häufig vorkommende Spontanschädigung, werden von 
Zagrodzki [ZA98] und Hirano [HI07] näher betrachtet. Die Ursache für die 
Hitzeflecken ist die thermomechanische Verformung. Die Theorie der thermo-
elastischen Instabilität kommt dabei zum Einsatz, um die kritische Differenzdrehzahl 
für das Auftreten der Hitzeflecken abzuleiten. 
Der Zusammenhang zwischen der Reibflächentemperatur und der Degradation des 
Reibbelags wird von Osanai [OS90] und Ohnuma [OH91] untersucht. Dabei stellt 
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man eine starke Abhängigkeit der Lamellenlebensdauer von der maximalen 
Reibflächentemperatur fest. Durch geeignete Maßnahmen, wie zum Beispiel 
passende Nutbilder, kann die maximale Reibflächentemperatur gesenkt und die 
Lebensdauer verlängert werden. 
Den wichtigen Einfluss der Öladditive auf die Lebensdauer der nasslaufenden 
Lamellenkupplung veranschaulichen die Experimente in der Arbeit von Maeda 
[MA03]. Das temperaturresistente Detergent wird als ein die Lebensdauer stark 
beeinflussender Faktor identifiziert. Die Fähigkeit des Detergents, die Verschleiß-
partikeln im Fluid trotz hoher Temperatur zu reinigen, erweist sich als kritisch für die 
Degradation des Reibbelags. 
 
Ansätze zur Verschleißvorhersage 
Ein Verschleißmodell bezüglich der thermischen Degradation der celluloseartigen 
Faser wird von Yang [YA97] vorgestellt. Dabei versucht man, den thermischen 
Abbau der celluloseartigen Faser als eine chemische Reaktion 0-ter Ordnung 
abzubilden. Da die chemische Reaktion einer Funktion der Temperatur entspricht, 
wird ein Wärmeflussmodell zur Bestimmung der Temperatur für die Verschleiß-
vorhersage benötigt. Dieser Ansatz zur Verschleißvorhersage wird anhand eines 
Papierreibbelags mit einem hohen Gehalt an celluloseartiger Faser näherungsweise 
verifiziert. Zu dem in [YA97] abgeleiteten Modell gibt es leider keine weiterführenden 
Veröffentlichungen mehr. Die Leistungsfähigkeit des Modellansatzes kann daher 
nicht weiter geprüft werden. 
Saito [SA07] beschäftigt sich mit dem Lamellenverschleiß der nasslaufenden 
Lamellenkupplung. Die Verschleißentwicklung der Reiblamellen bei einem Einstufen-
schaltversuch wird beobachtet. Man kann den Verschleißverlauf dabei in eine 
Einlaufphase und eine stationäre Phase teilen. Abhängigkeiten zwischen der 
Pressung und dem Einlaufverschleiß, sowie der Temperatur und dem stationären 
Verschleiß werden festgestellt. Auf Grund dieser Erkenntnisse werden Modellansätze 
zur Verschleißvorhersage bei Einstufendauerschaltversuchen erarbeitet. 
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3 Simulationsmodelle 
In diesem Kapitel werden empirische und physikalische Reibmodelle, sowie 
Wärmeflussmodelle der nasslaufenden Lamellenkupplung hergeleitet. Diese Modelle 
stellen die Grundlage für die Funktionssimulation und die Lebensdauervorhersage 
dar. 
 
3.1 Empirische Reibmodelle 
Die Reibung ist der grundlegende Mechanismus für die Funktion einer Kupplung. 
Zum Thema Reibung bzw. Tribologie gibt es eine Vielzahl von Literaturstellen, wie 
[CZ03]. Um die Reibeigenschaften der nasslaufenden Lamellenkupplung mit Hilfe der 
numerischen Simulation zu untersuchen, sind zuverlässige Reibmodelle erforderlich. 
In diesem Abschnitt werden Möglichkeiten zur vereinfachten Modellierung und 
Simulation der Reibung einer nasslaufenden Lamellenkupplung durch empirische 
Reibmodelle behandelt. Zunächst wird die Reibcharakteristik und deren 
Messmethode erläutert. Anschließend werden einige statische und dynamische 
Reibmodelle vorgestellt, die für den praktischen Einsatz in Frage kommen. Ihre Vor- 
und Nachteile werden durch gegenseitige Vergleiche illustriert. Danach wird der 
Axialkraftverlust durch die Verzahnungsreibung als eine Besonderheit der 
Lamellenkupplung untersucht. Schließlich wird mit Hilfe eines einfachen 4-Massen-
Modells der Einfluss des Reibmodells auf das gesamte Systemverhalten anhand der 
analytischen Stabilitätsanalyse sowie der numerischen Simulation dargestellt.  
 
3.1.1 Reibcharakteristik nasslaufender Lamellenkupp lungen 
Als Reibcharakteristik wird in der Literatur normalerweise der statische Reibwert-
verlauf über die Relativgeschwindigkeit der beiden Reibpartner bezeichnet. Bei 
nasslaufenden Lamellenkupplungen hängt der Reibwert genauer betrachtet noch von 
vielen anderen Einflussgrößen ab, wie zum Beispiel der Pressung und der 
Temperatur. Deshalb stellt die Reibcharakteristik eigentlich die Abhängigkeit des 
Reibwertes von allen seinen Einflussgrößen dar, wobei die Eigendynamik der 
Reibung unberücksichtigt bleibt. Diese Abhängigkeit ist systemspezifisch, d. h. die 
Reibpartner, der Schmierstoff, die Geometrie und auch die Beanspruchung 
beeinflussen den Reibwertverlauf. Jedes tribologische System hat eine system-
typische Reibcharakteristik. Wegen der zahlreichen Einflussgrößen ist eine präzise 
Beschreibung der Reibcharakteristik in der Praxis nicht möglich, aber auch nicht 
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notwendig. Die Herausforderung bei der Charakterisierung des Reibverhaltens 
besteht deshalb darin, die wichtigsten Einflussgrößen herauszufiltern und deren 
Beziehungen zum Reibwert überschaubar darzustellen. Erfahrungsgemäß ist die 
wichtigste Einflussgröße eines geschmierten Reibkontaktes die Relativgleitgesch-
windigkeit der Reibpartner.  
Meist wird der Reibwert bei verschiedenen Relativgeschwindigkeiten, Pressungen 
und Temperaturen am Prüfstand gemessen. Die experimentell ermittelten Werte 
können dann für die Modellierung und Applikation verwendet werden. Je nach 
tribologischem System können die Temperatur- oder Pressungsabhängigkeit des 
Reibwertes mehr oder weniger ausgeprägt sein. Deshalb existieren sowohl 
Reibwertcharakteristiken mit Gleitgeschwindigkeit und Pressung, als auch diejenigen 
mit Gleitgeschwindigkeit und Temperatur als Hauptparameter. Der Reibwert kann mit 
Hilfe eines Komponentenprüfstands gemessen werden, wobei die komplette 
Lamellenkupplung für die Messung auf dem Prüfstand eingebaut wird. Es gibt keine 
direkte Messmethode für den Reibwert, er lässt sich aber indirekt aus der 
Betätigungskraft und dem Reibmoment bei den vorgegebenen geometrischen 
Rahmenbedingungen ableiten. Aus Messungen bei verschiedenen Kombinationen 
der Einflussgrößen ergibt sich das gesamte Kennfeld für den Reibwert.  
In der frühen Entwicklungsphase steht die komplette Lamellenkupplung jedoch nicht 
zur Verfügung. Dafür kann die Reibcharakteristik der Reibpaarung durch den so 
genannten "Pin-on-Disk" Test kosteneffizient geschätzt werden [ML06]. Der kleine 
Prüfstand besteht aus einem stehenden Stift und einer rotierenden Scheibe, die 
gegeneinander reiben (vgl. Bild 3-1). Auf den Stift wird das Reibmaterial angebracht 
und die Scheibe repräsentiert die Stahllamelle. Der gesamte Prüfstand befindet sich 
in einem Öltank. Bei dem Pin-on-Disk Test können alle relevanten Größen leicht 
messtechnisch erfasst werden. Obwohl die Übertragbarkeit des bei dem Pin-on-Disk 
Test gemessenen Reibwertverlaufs auf das reale System in der Regel noch geprüft 
werden muss, bietet dieser Test mit seinem einfachen Aufbau eine gute Basis für die 
Kupplungsauslegung in der Konzeptphase an. 
 
Bild 3-1: Pin on Disk Test 
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Ein gemessenes Reibwertkennfeld einer nasslaufenden Lamellenkupplung mit 
Papierreibbelag in Abhängigkeit von der Relativgeschwindigkeit und der Flächen-
pressung wird beispielsweise in Bild 3-2 dargestellt. Der dynamische Reibwert des 
Papierreibbelags liegt in der Regel im Bereich zwischen 0,1 und 0,2. Zu beachten ist 
es, dass ein Reibwertkennfeld nur statische Effekte abbilden kann.  
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Bild 3-2: Reibwertkennfeld 
 
3.1.2 Statische Reibmodelle 
Die Schlüsselgröße eines statischen Reibmodells ist der Reibwert. Er beschreibt den 
Zustand der beiden reibenden Oberflächen. Um das Reibmodell herzuleiten, muss 
der Reibwert zuerst ermittelt werden. Weil die Relativgeschwindigkeit der Reibpartner 
der Haupteinflussgröße des Reibwertes entspricht, wird der Einfachheit halber ab 
jetzt nur die Abhängigkeit des Reibwertes von der Relativgeschwindigkeit als 
Reibcharakteristik betrachtet. Ein typischer gemessener Reibwertverlauf der 
nasslaufenden Lamellenkupplung wird in Bild 3-3 dargestellt.  
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Bild 3-3: Reibwertverlauf abhängig von Relativgesch windigkeit der Reibpartner 
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Das typische Merkmal der Reibcharakteristik einer nasslaufenden Lamellenkupplung 
mit Papierreibbelag ist der mit der Relativgeschwindigkeit steigende Reibwert, was 
hauptsächlich auf die viskose Reibung und die Wirkung von Friction Modifier 
zurückzuführen ist. Bei dem Nulldurchgang ist der Reibwert jedoch nicht eindeutig 
definierbar. Er kann jeden Wert zwischen dem negativen und positiven statischen 
Reibwert annehmen. Die Reibkraft bzw. das Reibmoment ist dann gleich der Summe 
der externen Kräfte oder Momente, wenn keine relative Bewegung vorhanden ist. 
Wenn man den Reibwert als Funktion der Relativgeschwindigkeit darstellt, ergibt sich 
die folgende Beziehung: 
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wobei ( )rvf  der Abhängigkeit des Reibwertes von der Relativgeschwindigkeit 
entspricht. Infolge der Komplexität des tribologischen Systems nasslaufender 
Lamellenkupplungen gelingt es nicht immer, genaue parametrische Darstellungen für 
die Funktion ( )rvf  zu finden. Oft werden in der Praxis Kennlinien für die Darstellung 
des Reibwertes verwendet. 
Nun wird die Beziehung zwischen dem Reibwert und der Reibkraft sowie dem 
Reibmoment hergeleitet. Die gesamte Reibkraft einer Reibfläche lässt sich durch die 
Integration der flächenspezifischen Reibkraft bestimmen 
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wobei sich die flächenspezifische Reibkraft Rf  aus dem Produkt von dem Reibwert µ  
und der Pressung p  berechnen lässt. Das Reibmoment ergibt sich ebenfalls aus der 
Integration: 
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Der Quotient aus Reibmoment und Reibkraft wird als der Reibradius definiert. Wenn 
man die Abhängigkeit des Reibwerts von der relativen Geschwindigkeit 
vernachlässigt, ist der Reibradius nur durch den Innen- und Außenradius bestimmt 
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Unter Annahme eines konstanten Reibwerts kann das Reibmoment aus der Reibkraft 
ableitet werden, indem die Reibkraft mit dem Reibradius multipliziert wird 
( )22 iamRmR rrprFrM −== πµ . (3.5) 
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Daraus folgt, dass das Reibmoment sich proportional zu dem Reibwert, der Pressung 
und dem Reibradius verhält. Da eine Lamellenkupplung über mehrere Reibflächen 
verfügt, ergibt sich das gesamte Reibmoment aus der Summe der Reibmomente von 
den einzelnen Reibflächen. 
Das Kennlinie-Reibmodell hat jedoch einen großen Nachteil für die Simulation. Der 
abrupte Übergang zwischen Haft- und Gleitreibung bei 0=rv  verursacht numerische 
Probleme während der Simulation. In schwingungsfähigen Systemen kann die 
Relativgeschwindigkeit um den Nullpunkt schwanken, was zu ständigen Vorzeichen-
wechseln und Wertsprüngen des Reibwertes führt. Dafür wird eine sehr kleine 
Schrittweite für die Berechnung benötigt und die Rechenzeit wird deutlich erhöht. Um 
dieses Problem zu lösen und die Reibung numerisch stabil zu simulieren, hat 
Karnopp das kennlinienbasierte Reibmodell im Bereich des Nulldurchgangs korrigiert 
[KA85]. Das so genannte Karnopp Modell wird in Bild 3-4 dargestellt.  
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Bild 3-4: Karnopp Modell 
Mit Hilfe des Karnopp Modells wird der Übergang zwischen Haften und Gleiten auf 
die folgende Weise gelöst: Ein kleiner Bereich DV wird definiert, wobei angenommen 
wird, dass die Reibpartner in diesem Bereich ideal haften. Während des Haftens 
lässt sich die Reibkraft bzw. das Reibmoment aus dem Kräfte-Gleichgewicht 
ableiten, wobei die Reibstelle wie eine feste Verbindung wirkt. Wenn der Bereich DV 
verlassen wird, beginnt das Gleiten. Im Bereich des Gleitens wird die gemessene 
Kennlinie wieder für die Bestimmung des Reibwertes eingesetzt. Weil im Karnopp 
Modell die strenge Bedingung 0=rv  für das Haften nicht mehr gilt, wird die 
numerische Berechnung stabiler und schneller. Je größer der Bereich DV ist, desto 
unempfindlicher wird die Berechnung gegenüber Unstetigkeiten. Um trotzdem 
realitätsnah zu bleiben, soll der Haft-Bereich auch nicht zu groß sein. In der Praxis 
wird das Karnopp Modell wegen seiner Einfachheit und Robustheit oft für die 
Kupplungssimulation angewandt. Es gilt nun die folgende Gleichung: 
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Für Lamellenkupplungen, die während des Betriebs komplett geschlossen werden 
können, müssen die Zustände Haften und Gleiten bei der Modellierung voneinander 
unterschieden werden, wie im Karnopp Modell. Es gibt aber auch nasslaufende 
Lamellenkupplungen im Fahrzeug, die funktionsbedingt nie komplett geschlossen 
werden dürfen, wie z. B. Hangon-Kupplungen in allradgetriebenen Fahrzeugen. Um 
eine freie Verteilung des Drehmoments durch die Steuerung zu gewährleisten, 
befinden sich Hangon-Kupplungen im Dauerschlupf. Bei solchen Lamellen-
kupplungen können noch weitere Vereinfachungen bei der Modellierung getroffen 
werden. Der Übergang von Haften zu Gleiten muss nämlich nicht mehr genau 
charakterisiert werden. Der Zustand Haften entfällt im Modell. Um eine kürzere 
Rechenzeit bei der numerischen Simulation zu erreichen, kann man das Karnopp 
Modell um den Nullpunkt derart modifizieren, dass die Reibkennlinie stetig durch den 
Nullpunkt verläuft (vgl. Bild 3-5). Dadurch werden die Zustandsübergänge und die 
daraus resultierenden Unstetigkeiten im Modell zugunsten der Rechenzeit entfernt. 
Eine andere Alternative für den linearen Nulldurchgang ist das sogenannte arctan 
Modell, wobei der Nulldurchgang mit einer arctan Funktion approximiert wird. 
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Bild 3-5: modifiziertes Karnopp Modell 
 
3.1.3 Dynamische Reibmodelle 
Nach Untersuchungen einiger Forscher können die statischen Reibmodelle nicht alle 
beobachteten Effekte der Reibung erfassen [HO07]. Da es sich bei der Reibung 
eigentlich um ein dynamisches Phänomen handelt, werden dynamische Reibmodelle 
hergeleitet und zunehmend in der Praxis angewandt. Der wichtigste Vorteil der 
dynamischen Reibmodelle besteht darin, dass sie in der Lage sind, die Reibungs-
hysterese und das so genannte "Presliding" infolge der lateralen Nachgiebigkeit des 
Reibkontaktes abzubilden. Bekannte dynamische Reibmodelle sind zum Beispiel das 
Dahl-Modell [DA68], Bliman-Sorine-Modell [BL91] und Lugre-Modell [CA95]. Dabei ist 
das Lugre-Modell am weitesten verbreitet. Es erlaubt eine Modellierung der 
dynamischen Reibungseffekte mit geringem Modellierungs- und Rechenaufwand.  
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Das Lugre-Modell basiert auf der Idee, dass die Oberflächenrauigkeiten sich wie 
kleine Borsten verhalten. Um das Modell weiter zu vereinfachen und statt zwei nur 
einen Zustand berücksichtigen zu müssen, werden die Borsten auf einer Oberfläche 
als elastisch und auf der anderen Oberfläche als starr modelliert. Eine Visualisierung 
der Borsten auf den beiden Oberflächen wird in Bild 3-6 gezeigt. Im Anfangszustand 
sind die Borsten nicht verformt. Sobald die beiden zusammengedrückten 
Oberflächen durch eine externe Kraft tangential gegeneinander verschoben werden, 
deformieren die elastischen Borsten. Die elastischen Borsten werden als parallel 
geschalteten Feder-Dämpfer-Systeme modelliert, wobei alle unter Last stehenden 
Borsten der gleichen Deformation unterliegen. Während der relativen Bewegung wird 
Energie in den elastischen Borsten gespeichert. Aus der aktuellen Deformation und 
der Relativgeschwindigkeit ergeben sich die Feder- und Dämpferkraft. In Folge 
dessen kann die Deformation z  der elastischen Borsten als Zustand des Modells 
interpretiert werden.  
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Bild 3-6: Oberflächenrauigkeiten als Borsten 
Gemäß des Lugre-Modells wird das Reibmoment zum einen durch die Deformation 
und Dämpfung der elastischen Borsten, zum anderen durch die viskose Dämpfung 
des Schmierstoffs hervorgerufen. Es wird berechnet aus 
( ) rrR vzzvzM 210, σσσ ++= & , (3.7) 
wobei 0σ , 1σ  Steifigkeit und Dämpfung der elastischen Borsten sind. In der Praxis 
werden dafür meist zuerst Erfahrungswerte eingesetzt und mit Messungen 
abgestimmt. Der dritte Parameter entspricht der viskosen Dämpfung aus der 
relativen Bewegung. Der Zustand, hier die Deformation der Borsten, wird durch die 
folgende Gleichung bestimmt: 
( ) zvf
v
vz
r
r
r
0σ−=& . (3.8) 
Dabei stellt ( )rvf  das stationäre Reibmoment als eine Funktion von der relativen 
Gleitgeschwindigkeit dar, was dem statischen Kennlinie-Reibmodell entspricht. Als 
ein phänomenologisches Modell kann das Lugre Reibmodell durch geschicktes 
Abstimmen der Parameter anhand der Messungen in vielen Anwendungen 
eingesetzt werden. Mit dessen Hilfe können die statischen Reibmodelle erweitert und 
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die Reibungseffekte bei verschwindend kleinen Relativgeschwindigkeiten gut 
beschrieben werden.  
Aufgrund der höheren Komplexität der dynamischen gegenüber den statischen 
Reibmodellen, werden in der Praxis die statischen Modelle oft bevorzugt, wenn die 
Anforderungen an das Modell nicht sehr hoch sind und die dynamischen Effekte 
nicht im Modell enthalten sein müssen. Außerdem stellt die Parameteridentifikation 
für dynamische Reibmodelle einen zusätzlichen Aufwand dar. In Tabelle 3-1 werden 
die wichtigsten Eigenschaften einiger ausgewählter empirischen Reibmodelle 
aufgelistet. 
Tabelle 3-1: empirische Reibmodelle 
 
Reibmodell Bemerkung 
Kennlinie-Modell 
einfaches Modell, unstetiger Übergang zwischen Haft- und 
Gleitreibung  
Karnopp-Modell 
Einführung eines "Haft-Bereichs", Verbesserung des Haft-Gleit-
Übergangs für die numerische Simulation 
mod. Karnopp-Modell 
Entfallen des Haftbereiches, Erhöhung der numerischen 
Performance und Reduzierung des Rechenaufwands 
Lugre-Modell 
Modellierung der Oberflächenrauigkeiten als Borsten, 
Beschreibung der Reibungsdynamik 
 
3.1.4 Axialkraftverlust der Lamellenkupplung 
Das Lamellenpaket einer nasslaufenden Lamellenkupplung besteht aus mehreren 
Innen- und Außenlamellen. Beim Schließen des Lamellenpakets entstehen an der 
Verzahnung zwischen den Reiblamellen und dem inneren sowie äußeren 
Lamellenträger Reibungskräfte, die der Verschiebekraft entgegenwirken. Deshalb gilt 
bei der nasslaufenden Lamellenkupplung nicht die vereinfachende Annahme, dass 
auf jede Reibfläche die gleiche Axialkraft wirkt. Infolge der Verzahnungsreibung wirkt 
nicht die gleiche Axialkraft auf die Lamellen. Dieser Effekt wird als Axialkraftverlust 
der Lamellenkupplung bezeichnet. Ausgehend von der Anpressplatte verringert sich 
die Axialkraft von Lamelle zu Lamelle. Es gilt: je höher die Anzahl der Lamellen ist, 
desto mehr Reibmoment geht durch die Verzahnungsreibung verloren. Von Beisel 
[BE83] wird die Beziehung zwischen dem Drehmomentverlust und der Anzahl der 
Lamellen sowie dem Reibwert an der Verzahnung untersucht, dessen Ergebnis in 
Bild 3-7 dargestellt wird. Die ungleiche Verteilung der Axialkraft verursacht sowohl 
einen Reibmomentverlust als auch eine ungleichmäßige Lastverteilung auf die 
Lamellen. Das führt zu einer ungleichen Verschleißentwicklung, die hinsichtlich der 
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Lebensdauer unerwünscht ist. Aus diesen Gründen wird in der Praxis die Anzahl der 
Lamellen begrenzt. Jeweils zehn Innen- und Außenlamellen werden erfahrungs-
gemäß als die Obergrenze gesetzt. 
D
re
hm
om
en
t T
r
in
 %
 v
er
lu
st
lo
se
n 
M
om
en
t
Anzahl der Außenlamellen  
Bild 3-7: Reibmomentverlust durch Verzahnungsreibun g [BE83] 
In Bild 3-8 wird die Reibung in der Verzahnung an dem Innen- und Außenlamellen-
träger schematisch dargestellt. Aufgrund der Hemmkräfte verringert sich die 
Axialkraft an den Lamellen ausgehend von der Anpressplatte und es gilt für die 
Normalkräfte 4,3,2,1, NNNN FFFF >>> . Dieser Effekt darf bei der Berechnung des 
gesamten Reibmoments aus der Summe der Reibmomente einzelner Reibflächen 
nicht vernachlässigt werden. 
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Bild 3-8: Prinzipskizze Verzahnungsreibung 
 
3.1.5 Einfluss des Reibmodells auf das Systemverhal ten 
Am Beispiel eines einfachen Massen-Feder-Dämpfer-Systems mit einer 
nasslaufenden Lamellenkupplung, womit die Dynamik eines Kraftfahrzeugantrieb-
strangs vereinfacht modelliert werden kann, werden die Eigenschaften der 
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verschiedenen Reibmodelle und ihre Einflüsse auf das gesamte Systemverhalten 
demonstriert. Betrachtet wird das Modell gemäß Bild 3-9. 
Das System besteht aus 4 Drehmassen, die mit Federn oder Reibkontakten 
miteinander verbunden sind. Die erste Drehmasse repräsentiert die Motorträgheit 
zusammen mit der Primärseite des Zweimassenschwungrades (ZMS). Durch die 
Feder des ZMS ist die zweite Drehmasse, welche die ZMS-Sekundärseite und die 
Primärseite der Lamellenkupplung darstellt, mit der ersten Drehmasse gekoppelt. 
Zwischen der zweiten und dritten Drehmasse befindet sich die Reibpaarung der 
Lamellenkupplung, die mittels eines empirischen Reibmodells abgebildet werden soll. 
Die dritte Drehmasse entspricht der Sekundärseite der Lamellenkupplung, dem 
Hauptgetriebe und dem Achsgetriebe. In der letzten Drehmasse werden alle 
restlichen Trägheiten des Antriebsstrangs und die Fahrzeugmasse zusammen-
gefasst, die mit Hilfe der Seitenwellen mit der dritten Drehmasse verbunden ist. Unter 
Vernachlässigung aller Nichtlinearitäten werden die Trägheiten, Steifigkeiten und 
Dämpfungen auf die Motorseite reduziert, wodurch alle Übersetzungselemente im 
Modell entfallen. Als externe Momente wirken das Motormoment ME und das 
Lastmoment ML auf das System. Ein Beispielparametersatz für die Simulation des 4-
Massen-Modells wird in Tabelle 3-2 aufgelistet.  
Tabelle 3-2: Beispielparametersatz des 4-Massen-Mod ells 
 
Parameter Wert Parameter Wert 
J1 0,2 kg/m
2 c1 10000 Nm/rad 
J2 0,1 kg/m
2 c2 2000 Nm/rad 
J3 0,15 kg/m
2 d1 0,15 Nms/rad 
J4 2 kg/m
2 d2 0,15 Nms/rad 
ME 200 Nm NRF 10 
ML 180 Nm rm 90 mm 
  FN 3000 N 
 
J1 J2 J3 J4
MR
c1 c2
d2d1
ME ML
 
Bild 3-9: 4-Massen-Modell für Fahrzeugantriebsstran g mit Lamellenkupplung 
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Da die Lamellenkupplung in diesem Fall komplett geschlossen werden kann, soll bei 
der Aufstellung der Systemgleichungen für das 4-Massen-Modell zwischen dem 
Zustand Haften und Gleiten unterschieden werden. Die Bewegungsgleichungen bei 
der schlupfenden Lamellenkupplung sind 
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wobei das Reibmoment sich aus dem Produkt von Reibwert, Reibflächenanzahl, 
Reibradius und Betätigungskraft ableiten lässt: 
( ) NmRFR FrNM ϕµ ∆= . (3.10)  
Der Reibwert hängt dabei von der Differenzwinkelgeschwindigkeit ϕ∆  zwischen der 
zweiten und dritten Drehmasse ab. Es wird darauf hingewiesen, dass der Effekt der 
Verzahnungsreibung der Übersichtlichkeit halber hier nicht in der Formel enthalten 
ist.  
Während des Haftens sind die zweite und dritte Drehmasse durch die Lamellen-
kupplung starr verbunden. Es gilt 32 ϕϕ = . Dementsprechend wird der Freiheitsgrad 
um eins reduziert. Das Reibmoment der Lamellenkupplung stellt sich je nach den 
äußeren Momenten ein. Die Systemgleichungen im Raum der minimalen 
Koordinaten sind demnach: 
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Zusammenhang zwischen Reibwertgradient und Systemdä mpfung 
Als Reibschwingung bezeichnet man die von Reibung induzierte Schwingung. Der 
grundlegende Mechanismus ist allgemein bekannt. Experimentelle Untersuchungen 
und theoretische Herleitungen haben die Reibcharakteristik als wichtigste Einfluss-
größe identifiziert [MO00], wobei der Reibwertgradient am jedem Arbeitspunkt, d. h. 
die Ableitung des Reibwertes nach der Differenzwinkelgeschwindigkeit, entscheidend 
auf die Systemdämpfung wirkt. Das um einen Arbeitspunkt linearisierte Reibmoment 
beträgt  
ϕ
ϕ
µϕ
ϕ
&
&
&
&
∆
∆
=∆
∆
=
AP
NmRF
AP
Rlin
R d
d
FrN
d
dM
M . (3.12) 
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Der Reibwertgradient ist bei einem, am Arbeitspunkt mit zunehmender 
Differenzwinkelgeschwindigkeit fallenden Reibwert, negativ, während er bei einem 
ansteigenden Reibwert einen positiven Wert annimmt. Je nach dem Vorzeichen des 
Reibwertgradients am Arbeitspunkt wirkt er anregend oder dämpfend auf das 
schwingungsfähige System. Falls der Reibwertgradient negativ ist, wird die 
Schwingung durch die Reibung angeregt. Daraus lässt sich ableiten, dass der 
Reibwertverlauf in Form von Dämpfung einen deutlichen Einfluss auf die System-
stabilität hat. 
Drei Reibcharakteristiken mit unterschiedlichen Reibwertgradienten bei null 
Differenzwinkelgeschwindigkeit nach Bild 3-10 werden untersucht und miteinander 
verglichen. Die drei Reibcharakteristiken haben jeweils einen konstanten, 
ansteigenden oder fallenden Reibwert um den Nullpunkt der Differenzwinkel-
geschwindigkeit. Die entsprechenden Reibwertgradienten sind aus Tabelle 3-3 zu 
entnehmen, wobei die dazugehörigen Eigenwerte und Eigenfrequenzen des 
schwingfähigen Systems aus der Modalanalyse ebenfalls aufgelistet sind. 
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Bild 3-10: unterschiedliche Reibwertverläufe 
Die Ergebnisse der Modalanalyse zeigen, dass sich die Eigenfrequenzen nur 
geringfügig mit den ungleichen Reibwertgradienten ändern. Dagegen sind die 
Stabilitätsverhältnisse deutlich unterschiedlich. Der Eigenwert mit einem positiven 
Realteil deutet auf eine selbst verstärkende Schwingung und somit eine Instabilität 
hin. Das dynamische System ist nur dann stabil, wenn alle seine Eigenwerte negative 
Realteile aufweisen, d. h. alle modalen Dämpfungen positiv sind. Daher lässt sich 
feststellen, dass ein fallender Reibwertgradient zur Instabilität am Arbeitspunkt führt, 
sobald er die Wirkung aller Dämpfungen im System überwiegt. Ein positiver 
Reibwertgradient wirkt dagegen wie eine zusätzliche Dämpfung und trägt zum 
schnellen Abklingen der Schwingung bei. Deshalb spielt die Reibcharakteristik der 
Lamellenkupplung eine wichtige Rolle für das gesamte Systemverhalten. 
Insbesondere ist ein mit der Differenzwinkelgeschwindigkeit stets ansteigender 
Reibwertverlauf im Hinblick auf ein gutes Komfortverhalten und eine lange 
Bauteillebensdauer vorteilhaft. 
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Tabelle 3-3: Reibwertgradienten und Eigenwerte 
 
0=∆∆ ϕϕ
µ
&
&d
d
 Eigenwerte Frequenz (Hz) 
0 -1,125 + 387,3 i 61,6 
 -0,538 + 119,7 i 19,1 
0,0025 -22,87 + 382,5 i 60,9 
 -21,02 + 113,8 i 18,1 
-0,0025 20,63 + 382,6 i 60,9 
 19,93 + 114,0 i 18,1 
 
Die Modalanalyse wird von einer Simulation im Zeitbereich unterstützt. Simuliert wird 
das folgende Szenario: Die Anfangsdrehzahl der ersten und zweiten Drehmasse 
beträgt 6000 U/min. Dagegen rotieren die dritte und vierte Drehmasse am Anfang mit 
der Drehzahl 1000 U/min. Durch die Betätigung der Lamellenkupplung soll der 
Drehzahlunterschied ausgeglichen werden. Nach dem Drehzahlausgleich bleibt die 
Lamellenkupplung weiter geschlossen, wodurch die zweite und dritte Drehmasse 
starr verbunden werden. Für die Simulation wird angenommen, dass die 
Anpresskraft und alle Geometrieparameter der Lamellenkupplung konstant bleiben. 
Alle benötigten Parameter des 4-Massen-Modells sind aus Tabelle 3-2 zu 
entnehmen. 
Das 4-Massen-Modell mit den dazugehörigen Bewegungsgleichungen und 
Reibmodellen wurde in Simulink implementiert. Die simulierten Drehmomente und 
Drehgeschwindigkeiten werden in Bild 3-11 dargestellt. Wenn das Drehmoment bei 
dem konstanten Reibwert als Referenz genommen wird, erkennt man, dass der 
ansteigende Reibwert die Schwingung dämpft, während der fallende Reibwert die 
Schwingung verstärkt. Da der gewählte Arbeitspunkt bei der Modalanalyse dem 
Punkt mit Null Differenzwinkelgeschwindigkeit entspricht, soll der Drehmomentverlauf 
nahe dem Übergang von Gleiten zu Haften genauer beobachtet werden. Bei dem 
fallenden Reibwert lässt sich eine deutliche Anfachung der Schwingung kurz vor der 
Haftphase feststellen. Die Amplitude der Drehmomentschwingung geht kurzzeitig 
gegen 500 Nm, was eine starke mechanische Belastung auf alle Bauteile verursacht. 
Deshalb soll die fallende Reibwertkennlinie entweder vermieden oder durch 
zusätzliche Dämpferelemente kompensiert werden.  
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Bild 3-11: Einfluss der Reibcharakteristiken auf di e Reibschwingung 
 
Vergleich der Reibmodelle 
Um die Unterschiede der in diesem Abschnitt vorgestellten empirischen Reibmodelle 
für nasslaufende Lamellenkupplungen darzulegen, werden ebenfalls Simulations-
rechnungen anhand des 4-Massen-Modells nach Bild 3-9 durchgeführt. Die vier 
Reibmodelle in Bild 3-12 werden im Rahmen dieses Vergleichs untersucht. Die 
Verläufe der Reibwertkennlinie im Gleitbereich sind bei den vier Modellen identisch. 
Bei dem Lugre-Modell entspricht es der stationären Reibwertkennlinie.  
Das gleiche Szenario wie im letzten Abschnitt, wobei ein Drehzahlabgleich erfolgt,  
wird betrachtet. Die Rechnungen werden viermal durchgeführt, jeweils mit einem der 
vier Modelle. Weil die Simulationsergebnisse der vier Reibmodelle im Wesentlichen 
miteinander übereinstimmen, werden die simulierten Zeitverläufe nur einmal 
dargestellt. Die Drehgeschwindigkeiten der zweiten und dritten Drehmasse, deren 
Differenz sowie die Drehmomente der beiden Federn werden in Bild 3-13  
präsentiert. Man erkennt, dass die Lamellenkupplung nach Beginn der Kupplungs-
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betätigung zunächst schlupft, und dann nach ca. 0,94 s haftet. Danach verschwindet 
die Differenzwinkelgeschwindigkeit. Die Amplitude der Drehmomentschwingung wird 
im Haftbereich der Lamellenkupplung geringer, da die zweite und dritte Drehmasse 
zu einer größeren Drehmasse zusammengeschlossen werden. 
 
Kennlinie 
∆ω
μ
500 rad/s
0,12
0,135
 
Karnopp 
Dv ∆ω
500 rad/s
0,12
0,135
μ
0,1 rad/s
 
mod. Karnopp 
Dv ∆ω
0,1 rad/s
500 rad/s
0,12
0,135
μ
 
Lugre 
               
c = 5000 N/mm
d = 0,2 Ns/mm
 
Bild 3-12: zu vergleichende Reibmodelle 
Kleine Unterschiede zwischen den vier Reibmodellen lassen sich nur feststellen, 
wenn man die Übergangsphase zwischen Gleiten und Haften genauer betrachtet. 
Beim Kennlinie-Modell, das einem Karnopp-Modell mit 0=Dv  entspricht, existieren 
Schwankungen der Differenzwinkelgeschwindigkeit in der Haftphase. Dies resultiert 
aus der Numerik, weil die strenge Bedingung 0=∆ϕ&  für das Haften gilt. Wenn man 
aber den Bereich Dv  gemäß des Karnopp-Modells etwas vergrößert, existiert die 
Schwankung nicht mehr. Das Modell ist numerisch stabil und bildet die Realität 
besser ab. Der Punkt des Zustandsübergangs lässt sich eindeutig identifizieren. Das 
modifizierte Karnopp-Modell verfügt über die geringste Rechenzeit von allen, da der 
Zustandübergang im Modell entfällt. Es führt jedoch zu kleinen Sinusschwingungen 
der Differenzwinkelgeschwindigkeit. Außerdem ist in diesem Modell eine Drehmo-
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mentübertragung der Lamellenkupplung nur möglich, wenn die Differenzdrehzahl 
existiert. Die Haftphase wird im Modell nicht definiert. Das Lugre-Modell benötigt 
infolge der hohen Eigenfrequenz der Borsten die längste Rechenzeit von den vier 
Modellen. Die Schwankungen der Differenzwinkelgeschwindigkeit sind noch 
ausgeprägter als bei dem Kennlinie-Modell.  
Zusammengefasst kann man anhand der Untersuchung feststellen, dass das 
Karnopp-Modell für die Kupplungssimulation wegen seiner Einfachheit und 
numerischen Robustheit bevorzugt wird. Für die Simulation der im Dauerschlupf 
betriebenen Lamellenkupplungen wird dagegen das modifizierte Karnopp-Modell 
aufgrund seines geringeren Rechen- und Modellierungsaufwands gegenüber dem 
Karnopp-Modell empfohlen. Das Kennlinie-Modell ist für eine numerische Simulation 
nicht empfehlenswert, obwohl es den physikalischen Effekt der Haftreibung genauer 
modelliert. Die im Lugre-Modell enthaltenen dynamischen Effekte, wie Presliding, 
sind für die Kupplungssimulation in den meisten Fällen von untergeordneter 
Bedeutung. Wegen des erhöhten Rechenaufwands wird das Lugre-Modell nur in 
bestimmten Anwendungen eingesetzt. 
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Bild 3-13: Vergleich der vier empirischen Reibmodel le 
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3.2 Modellierung der Mischreibung 
Die nasslaufende Lamellenkupplung überträgt das Drehmoment sowohl durch die 
viskose Scherreibung des Schmierstoffs als auch durch den Kontakt der Asperiten 
der sich reibenden Oberflächen. Um den genauen Mechanismus der Drehmoment-
übertragung zu verstehen und zu beschreiben, sollen in diesem Abschnitt detaillierte 
Modelle zur Entstehung der Mischreibung hergeleitet werden. Dabei werden die 
Flüssigkeits- und Festkörperreibung, anstatt der Approximation mit einem einzigen 
empirischen Reibmodell wie in Abschnitt 3.1, separat betrachtet. Für die 
Modellbildung der Flüssigkeitsreibung werden entsprechende Strömungsmodelle 
hergeleitet. Zuerst werden offene Lamellenkupplungen mit der Annahme einer 
konstanten Schmierfilmdicke modelliert, d. h. keine Normalkraft wirkt auf die 
Lamellen. Danach wird die Dynamik der Schmierfilmdicke während des Schalt-
vorgangs näher untersucht.  
Wenn die beiden Reibpartner zum Kontakt kommen, wird die Festkörperreibung der 
Asperiten auf den Oberflächen ausgelöst. Die Größe der Festkörperreibung hängt 
unmittelbar von der realen Kontaktfläche ab, die sich durch ein Mikrokontaktmodell 
beschreiben lässt. Als Mikrokontaktmodell wird das Greenwood&Williamson Modell 
(G&W-Modell) [GE66] wegen seiner Einfachheit eingesetzt. Nach der Herleitung des 
Flüssigkeitsreibung- und Festkörperreibungsmodells erhält man schließlich das 
gesamte Mischreibungsmodell zur Simulation des Reibkontaktes, indem man die 
beiden Modelle miteinander koppelt. Das Nutbild auf den Belaglamellen spielt 
erfahrungsgemäß eine nicht unerhebliche Rolle für die Mischreibung. Obwohl zur 
Zeit noch keine allgemeingültigen Berechnungsmodelle zur Charakterisierung der 
Nutwirkung existieren, wird in der vorliegenden Arbeit ein interessanter Ansatz zur 
Abschätzung der Nutwirkung vorgestellt. 
 
3.2.1 Flüssigkeitsreibung offener Lamellenkupplunge n 
Die Flüssigkeitsreibung offener nasslaufender Lamellenkupplungen entspricht ihrem 
Schleppmoment bzw. dem Leerlaufverlust. Die Flüssigkeitsreibung wird durch die 
Scherung des Ölfilms zwischen den Lamellen hervorgerufen und soll in der Praxis 
möglichst klein gehalten werden, damit der Verlust im System gering bleibt. In [OE00] 
werden umfangreiche Versuchsreihen durchgeführt, um die wichtigsten Einfluss-
größen auf das Schleppmoment zu identifizieren. Dabei wird festgestellt, dass die 
Bauart, die Geometrie, die Betriebsparameter sowie die Betriebsart die Größe des 
Schleppmoments beeinflusst. Um möglichst überschaubare mathematische 
Beschreibungen des Schleppmoments zu ermöglichen, können aber bei der 
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Modellbildung nur diejenigen Parameter berücksichtigt werden, die das Schlepp-
moment am deutlichsten beeinflussen.  
Die schematische Darstellung einer Lamellenkupplung wird in Bild 3-14 präsentiert. 
Die Kühlölzuführung arbeitet annähernd drucklos, d. h. es herrscht  nur ein minimaler 
Druck am Innenradius. Die Ölbewegung in der radialen Richtung vom Innen- zum 
Außenradius zwischen den Lamellen wird von der Zentrifugalkraft angetrieben, 
während die Viskosität und Masse des Öls dieser Bewegung entgegenwirken.  
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Bild 3-14: Lamellenkupplung mit Ölzuführung am Inne nradius  
Für die Modellherleitung wird in Bild 3-15 die Prinzipskizze einer Reibfläche bzw. 
Reibpaarung dargestellt. Betrachtet werden eine Stahllamelle und eine Belaglamelle 
in den Zylinderkoordinaten.  
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Bild 3-15: Prinzipskizze einer Reibfläche 
Das zur Zeit weit verbreitete und auch einfachste Modell für die Scherreibung führt 
auf die Annahmen zurück, dass alle Luftspalte zwischen den Lamellen komplett mit 
Öl gefüllt sind. Die Strömung ist laminar und das ATF Öl haftet an den Oberflächen 
der Lamellen. Gemäß Bild 3-15 stehen die zwei idealisierten, planen und glatten 
Lamellen im Abstand h  parallel gegenüber. Sie rotieren mit unterschiedlichen 
Winkelgeschwindigkeiten. Ohne Beschränkung der Allgemeinheit nimmt man 
BLSL ωω >  an, d. h. die Stahllamelle dreht sich schneller als die Belaglamelle. Bei 
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dem ATF Öl handelt es sich um ein viskoses Medium mit der dynamischen Viskosität 
η . Gemäß des Newtonschen Schubspannungsgesetzes gibt es eine lineare 
Verteilung der Strömungsgeschwindigkeit über die Spaltweite. Die Strömungs-
geschwindigkeit in der Umfangsrichtung ϕ  vergrößert sich von der Belaglamelle zur 
Stahllamelle nach der Beziehung: 
( ) z
h
rrzV BLSLBL
ωωωϕ
−
+=  . (3.13) 
 Die Scherspannung der Flüssigkeit beträgt demnach 
h
r
dz
dV
BLSL
z
ωωηητ ϕϕ
−
== . (3.14)   
Aus der Integration der Scherspannung über die gesamte Fläche ergibt sich das 
viskose Schermoment des Flüssigkeitsfilms einer Reibfläche, d. h. das Reibmoment 
aus der Flüssigkeitsreibung beträgt 
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Entsprechend diesem Ansatz ist die Flüssigkeitsreibung einer offenen Lamellen-
kupplung linear von der Differenzwinkelgeschwindigkeit und der Viskosität des Öls 
abhängig. Der Innen- und Außenradius gehen in 4. Potenz ein und das Lüftspiel pro 
Reibfläche verhält sich reziprok zum Schermoment. Außerdem soll das in Gleichung 
(3.15) berechnete Moment mit der Anzahl der Reibflächen multipliziert werden, um 
das gesamte Schleppmoment der Lamellenkupplung zu ermitteln. Es gilt für die 
Lamellenkupplung: 
( )( )BLSLiaRFf rrhNM ωω
πη −−= 44
2
1
. (3.16) 
Leider ist dieses stark vereinfachte lineare Modell nicht in der Lage, das in dem 
Luftspalt ablaufende physikalische Geschehen ausreichend genau zu beschreiben. 
Experimentelle Untersuchungen zeigen, dass nur das Schleppmoment der im Öl 
eingetauchten Lamellenkupplungen annähernd linear von der Differenzdrehzahl 
abhängt, wie zum Beispiel die Wandlerüberbrückungskupplung. Bei den meisten 
nasslaufenden Lamellenkupplungen wird das Kühlöl dagegen wie in Bild 3-14 
drucklos und zentrisch vom Innenradius in das Lamellenpaket zugeführt. Diese 
Lamellenkupplungen haben einen charakteristischen Schleppmomentverlauf, der nur 
im Bereich der niedrigen Differenzdrehzahlen einen linearen Verlauf aufweist. In Bild 
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3-16 wird der mit Gleichung (3.16) berechnete und der tatsächliche Schleppmoment-
verlauf einer vom Öl durchfluteten Lamellenkupplung dargestellt. 
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Bild 3-16: Schleppmoment offener nasslaufenden Lame llenkupplungen [OE00] 
In der Regel kann man den Schleppmomentverlauf einer vom Öl durchfluteten 
Lamellenkupplung in zwei Abschnitte unterteilen. Jeder Abschnitt nimmt Bezug auf 
bestimmte physikalische Effekte. Im unteren Drehzahlbereich existieren noch 
kontinuierliche Ölfilme zwischen den Lamellen, womit der Ansatz nach Gleichung 
(3.16) näherungsweise gültig ist. Deshalb steigt in Phase 1 das Schleppmoment 
linear an, bis ein Maximalwert erreicht wird. Danach bricht das Schleppmoment 
zusammen, wo die Phase 2 beginnt. Anhand der experimentellen Untersuchungen 
hat Kaebernick in seiner Arbeit [KA76] nachgewiesen, dass mit steigender 
Differenzdrehzahl Luft radial von außen zwischen den Lamellen gelangt. Das 
Eindringen der Luft führt zum einen Öl-Luft-Gemisch im Reibspalt. Außerdem reicht 
das zur Verfügung stehende Kühlöl ab einer bestimmten systemabhängigen 
Differenzdrehzahl nicht mehr aus, um alle Lüftspalte komplett mit Öl zu befüllen. 
Dadurch werden die Ölfilme nicht mehr zusammenhängend und die Scherreibung 
bricht zusammen. Das Schleppmoment verharrt in Phase 2 wegen nicht mehr 
zusammenhängenden Ölfilmen weitestgehend auf einem niedrigen Niveau. Unter 
Umständen kommt es bei manchen Lamellenkupplungen im oberen Drehzahlbereich 
zu einem erneuten starken Anstieg des Schleppmomentes, was möglicherweise auf 
die Starrkörperbewegung der Lamellen zurückzuführen ist (Lamellentaumeln [FU97]).  
Das Strömungsbild bzw. die Form des Ölfilms hängt unter anderen von allen auf ihn 
wirkenden Kräften ab. Bei niedrigen Drehzahlen ist die Zentrifugalkraft klein und die 
Radialgeschwindigkeit nimmt von Innen nach Außen aufgrund der Massenerhaltung 
ab. Es existiert bei ausreichender Ölzuführung ein zusammenhängender Ölfilm im 
schmalen Spalt zwischen der Stahl- und Belaglamelle. Mit zunehmenden Drehzahlen 
nimmt die Zentrifugalkraft zu, dadurch wird das Öl schneller nach außen 
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geschleudert. Demzufolge kann die zugeführte Ölmenge ab einer bestimmten 
Drehzahl nicht mehr ausreichend sein, um die gesamte Oberfläche der Lamelle zu 
benetzen. Gemäß der experimentellen Beobachtung, z. B. in [YU07], nimmt der 
Ölfilm bei höheren Drehzahlen die Form nach Bild 3-17 an. Dabei bilden sich 
mehrere "Flüsschen" auf der Oberfläche. Ab der Stelle 0r  ist der Ölfilm nicht mehr 
vollständig. Es gibt nur zwischen ir  und 0r  einen homogenen Ölfilm. 
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Bild 3-17: Strömungsbild bei nicht vollständig gefü lltem Luftspalt 
Deshalb ist ein Berechnungsansatz für die Abschätzung des Schleppmoments der 
vom Öl durchfluteten Lamellenkupplungen erst praktisch einsetzbar, wenn der 
Übergang von Phase 1 zu Phase 2 im Modell enthalten ist. Zwecks dieser 
Zielsetzung muss das lineare Modell erweitert werden. Um den Zusammenbruch des 
Ölfilms zu charakterisieren, soll eine neue Größe im Modell eingeführt werden, die 
den Anteil der vom Öl bedeckten Fläche beschreibt.  
In der vorliegenden Arbeit wird ein neues Modell zur Berechnung der Flüssigkeits-
reibung offener Lamellenkupplungen auf Basis der Navier-Stokes Gleichung 
erarbeitet. Um die Allgemeinheit des Rechenansatzes zu gewährleisten, werden bei 
der Modellbildung sowohl drehende Stahllamellen als auch drehende Belaglamellen 
berücksichtigt. Außerdem werden Vorschläge zu möglichen Korrekturfaktoren für die 
Modellbildung gemacht, um das Modell effizient mit der Messung abstimmen zu 
können.  
Es wird bei der Modellbildung angenommen, dass die Ölfilme zwischen den offenen 
Reiblamellen stationär und inkompressibel sind. Das strömende Öl wird durch die 
Zentrifugalkraft beansprucht und befindet sich im laminaren Regime. Die Wirkung der 
Schwerkraft wird vernachlässigt. Die Navier-Stokes-Gleichung der Strömung 
zwischen zwei Lamellen bei einem zusammenhängenden Ölfilm wird in zylindrischen 
Koordinaten wie folgt aufgestellt, wobei V der Strömungsgeschwindigkeit der 
Flüssigkeit und p dem hydraulischen Druck entsprechen 
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Die Randbedingungen der drei partiellen Differentialgleichungen sind (vgl. Bild 3-14 
und Bild 3-15): 
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0,,00,
0 ====
====
====
ai
SLBL
rr
rrpprrp
rhzrVrzrV
hzrVzrV
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Zur analytischen Lösung der partiellen Differentialgleichungen wird die Substitution 
nach Chang [CH82] angewendet. Aus Gleichung (3.17) folgt durch Substitution: 
2
2
z
V
E r
∂
∂
= . (3.21) 
Diese Gleichung wird entlang der Axialrichtung z  zweimal integriert. Unter 
Berücksichtigung der Randbedingungen erhält man die Strömungsgeschwindigkeit in 
radialer Richtung: 
( )hzzEVr −= 2 . (3.22) 
Die durchschnittliche Strömungsgeschwindigkeit in radialer Richtung im Luftspalt 
beträgt demzufolge:  
12
1 2
0
Eh
dzV
h
V
h
rmr −== ∫ . (3.23) 
Gleichzeitig lässt sich die Durchschnittsgeschwindigkeit mit Hilfe des Ölvolumen-
stroms Qvoll ableiten, bei dem der Luftspalt komplett mit Öl befüllt ist 
rh
Q
V vollmr π2
= . (3.24) 
Wenn man die Gleichung (3.23) und (3.24) gleichsetzt, ergibt sich  
3
6
rh
Q
E voll
π
−= . (3.25) 
Setzt man die Gleichung (3.25) in (3.22) ein, gibt es dann die folgende Beziehung für 
die Strömungsgeschwindigkeit in radialer Richtung: 
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hzz
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Q
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. (3.26) 
Für die Strömungsgeschwindigkeit in der Umfangsrichtung gilt vereinfacht die 
folgende lineare Beziehung: 
h
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z
rrV BLBLSLBL
ωωωωωϕ
∆+=−+= )( . (3.27) 
Setzt man zuerst Gleichung (3.26) und (3.27) in (3.17) ein und integriert 
anschließend, so erhält man, unter Berücksichtigung der Randbedingungen, die 
Gleichung zur Berechnung der radialen Strömungsgeschwindigkeit 
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Aus Gleichung (3.28) erkennt man, dass die radiale Strömungsgeschwindigkeit 
hauptsächlich von dem Druckgradient, dem zugeführten Kühlölvolumenstrom und 
den Winkelgeschwindigkeiten der Reiblamellen abhängt. Der Ölvolumenstrom lässt 
sich wiederum durch die Integration der radialen Strömungsgeschwindigkeit in der 
Umfang- und Axialrichtung ableiten 
∫∫=
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rvoll rdzdVQ
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2
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π
. (3.29) 
Nach Einsetzen der Gleichung (3.28) in (3.29) erhält man schließlich die Beziehung 
für den Ölvolumenstrom: 
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Wenn man die obige Gleichung entlang der Radialrichtung unter Berücksichtigung 
der Randbedingungen integriert, ergibt sich dann die Formel über die radiale 
Druckverteilung:  
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Für irr =  gilt gemäß der Randbedingung, dass der Druck am Innenradius gleich dem 
Druck der Ölzuführung ist  
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Durch das weitere Umformen der obigen Gleichung bekommt man eine quadratische 
Gleichung des Kühlölvolumenstroms: 
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 (3.33) 
In der Regel gilt bei nasslaufenden Lamellenkupplungen, dass der Druck am 
Innenradius näherungsweise 0 ist 
00 =p . (3.34) 
Dann kann man die Gleichung (3.33) lösen und erhält den erforderlichen 
Kühlölvolumenstrom für die komplette Befüllung eines Luftspaltes: 
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 (3.35) 
Diese Größe ist von den Kenndaten des Öls, der Geometrie und der Drehzahl der 
Reiblamellen abhängig. Mit Hilfe des erforderlichen Kühlölvolumenstroms kann nun 
der Spaltfüllungsgrad als eine wichtige Kenngröße definiert werden: 
10 ≤≤= ψψ
voll
RF
Q
Q
, (3.36) 
wobei RFRF NQQ /=  der tatsächlich zugeführte Kühlölvolumenstrom pro Reibfläche 
ist. Der Spaltfüllungsgrad nimmt einen Wert zwischen 0 und 1 an. Er beschreibt, wie 
viel Prozent der Reiboberfläche vom Öl bedeckt ist und wie dadurch das 
Schleppmoment erzeugt wird. Durch das Hinzufügen dieser Größe wird der 
Übergang zwischen dem vollen und gebrochenen Ölfilm charakterisiert. Die neue 
Gleichung für das Schleppmoment ergibt sich aus Gleichung (3.16) und (3.36) 
( ) ( )( )BLSLiaRF
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BLSLRFf rrh
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44
3
2
2 . (3.37) 
Um die Richtigkeit der Annahme einer laminaren Strömung zwischen den Lamellen 
zu kontrollieren, soll die Reynoldszahl geprüft werden 
η
ρLVr=Re . (3.38) 
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Mit Gleichung (3.35), (3.36) und (3.37) wird die Flüssigkeitsreibung offener Lamellen-
kupplungen, nämlich das Schleppmoment, analytisch berechnet. Der Übergang von 
Phase 1 zu Phase 2 in der gemessenen Schleppmomentkurve kann in diesem 
Modell mit dem Spaltfüllungsgrad vorhergesagt werden. Genauere Untersuchungen 
der Einflussgrößen auf den Schleppmomentverlauf werden mit Hilfe dieses Modells 
möglich. In Bild 3-18 wird eine Beispielrechnung ohne Nennung der konkreten 
Zahlenwerte präsentiert. Dabei werden die Belaglamellendrehzahl und der 
zugeführte Ölvolumenstrom konstant gehalten. Die Stahllamellendrehzahl und damit 
die Differenzdrehzahl werden schrittweise erhöht. In Phase 1 ist der Luftspalt 
komplett mit Öl befüllt, damit steigt das Schleppmoment linear mit der 
Differenzdrehzahl. Ab der kritischen Differenzdrehzahl ist der Ölfilm nicht mehr 
zusammenhängend. Der Anteil der ölbedeckten Fläche nimmt ab und das Schlepp-
moment bricht zusammen. Dieser Bereich entspricht der Phase 2. 
Schleppmoment offener Lamellenkupplungen
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Bild 3-18: Beispielrechnung Schleppmoment 
Da viele Annahmen bei der Modellbildung gemacht werden, sind Abweichungen 
zwischen der Modellvorhersage und der Messung des Schleppmoments zu erwarten. 
Dies ist bei einem vereinfachten analytischen Modell verständlich, da viele potentielle 
Einflussfaktoren, wie die Nuten, die Porosität, die Oberflächenrauigkeit, die Wellung, 
die Kühlölzufuhr, der Lamellenträger, sowie viele weitere Effekte nicht im Modell 
enthalten sind. Um die Anwendbarkeit des Modells zu gewährleisten, werden 
zusätzliche Korrekturfaktoren, die in der Ingenieurpraxis gängig sind, vorgeschlagen. 
Durch die Korrekturfaktoren werden die Wirkungen der unberücksichtigten Einfluss-
größen zusammengefasst. Zum Beispiel können folgende zwei Korrekturfaktoren für 
die Abstimmung des Modells mit der Messung zum Einsatz kommen. 
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1β  (Korrekturfaktor Ölzuführung): beschreibt die Tatsache, dass das zugeführte Öl 
nicht komplett durch die Lamellen fließt, 10 1 ≤< β . 
2β  (Korrekturfaktor Reibmoment): beschreibt unter anderen die Einflüsse der Nuten, 
Oberflächenrauigkeit, Porosität, Wellung auf die Größe des Schleppmoments. In der 
Regel gilt  10 2 ≤< β .  
Setzt man die Korrekturfaktoren in Gleichung (3.36) und (3.37) ein, erhält man 
101 ≤≤= ψβψ
voll
RF
Q
Q
, (3.39) 
( )( )BLSLiaRFf rrhNM ωω
πηψβ −−= 442 2
. (3.40) 
Die Korrekturfaktoren sind systemabhängig und lassen sich relativ leicht durch den 
Vergleich der Berechnungen mit den dazugehörigen Messungen bestimmen. Erst 
wenn das Modell experimentell abgestimmt wird, eignet es sich für weitere 
Anwendungen. Das hier vorgestellte Modell mit Korrekturfaktoren kann in der Praxis 
insbesondere für die Berechnung vom wirkungsgradrelevanten Schleppmoment-
verlust nasslaufender Lamellenkupplungen eingesetzt werden. 
 
3.2.2 Flüssigkeitsreibung während des Schaltvorgang s 
Die Schaltung einer nasslaufenden Lamellenkupplung lässt sich nach den 
ablaufenden Reibmechanismen in drei Phasen unterteilen. In der ersten Phase ist 
die Ölfilmdicke noch viel größer als die Rauheit der Belagoberfläche, wobei das 
Drehmoment allein durch die Scherung des Ölfilms übertragen wird. Diese 
Scherreibung führt teilweise zu einer Erhöhung des Reibmoments am Anfang der 
Schaltung. In der zweiten Phase nähert sich die Ölfilmdicke der Rauheit an und die 
ersten Asperiten kommen bereits in Kontakt. Es herrscht Mischreibung im System. 
Das Reibmoment entspricht dabei der Summe von der Flüssigkeitsreibung und der 
Festkörperreibung. In der dritten Phase wird der Ölfilm fast komplett aus dem 
Luftspalt ausgequetscht. Es überwiegt die Festkörperreibung der Asperiten. Dann 
wird das Drehmoment fast ausschließlich durch die Festkörperreibung übertragen. 
Zusammengefasst hängt das aktuelle Reibmoment unmittelbar von dem Stadium der 
Schaltung und dem Ausquetschvorgang des Ölfilms ab. 
Die Dynamik des Reibmomentaufbaus während der Schaltung spielt für die Funktion 
und den Schaltkomfort nasslaufender Lamellenkupplungen eine sehr entscheidende 
Rolle. Relevante Kenngrößen bezüglich des Verlaufs der Reibmomentantwort auf die 
Stellgröße, normalerweise auf den Stelldruck, sind zum Beispiel die Anstiegszeit, die 
maximale Drehmomentüberhöhung sowie die Anteile der Flüssigkeits- und 
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Festkörperreibung. Um die systemtypische Reibmomentantwort analytisch zu 
untersuchen, ist ein dynamisches Berechnungsmodell mit den wichtigsten Einfluss-
größen notwendig. Dieses Modell soll naturgemäß zwei Module enthalten, eines für 
die Flüssigkeitsreibung und ein anderes für die Festkörperreibung. In diesem 
Abschnitt geht es um die Modellierung der Flüssigkeitsreibung während des 
Schaltvorgangs. Anschließend wird die Festkörperreibung im nächsten Abschnitt 
behandelt. 
Ungleich der konstanten Ölfilmdicke wie bei einer offenen Lamellenkupplung variiert 
die Ölfilmdicke während der Schaltung abhängig von der Betätigungskraft. Da die 
aktuelle Ölfilmdicke der Schlüsselgröße zur Charakterisierung der Schaltphase 
entspricht, soll zuerst die Dynamik des Ausquetschvorgangs mit der dazugehörigen 
Differentialgleichung beschrieben werden. Bei der Herleitung sind einige vereinfachte 
Annahmen, die bei den offenen Lamellenkupplungen gemacht werden, nicht mehr 
gültig. Vor allem müssen die Oberflächenrauigkeit und die Porosität des 
Belagsmaterials in Betracht gezogen werden. Anders als im Fall der gegenüber 
Oberflächenrauheiten dickeren Ölfilme, wie bei offenen Lamellenkupplungen der Fall 
ist, beeinflussen die Oberflächenrauheiten bei schmaleren Ölfilmen die Strömung 
und damit die Scherreibung deutlich. Außerdem beschleunigt eine höhere Porosität 
des Reibbelags den Ausquetschvorgang durch den zusätzlichen Ölfluss durch das 
poröse Medium.  
Von Patir und Cheng [PA78] wurde ein Durchschnitt-Strömungsmodell unter 
Berücksichtigung der Rauheitseffekte vorgestellt. Auf der Basis von diesem Modell 
hat Berger in seiner Arbeit [BE96, BE97] die isotherme und inkompressible 
Reynoldsgleichung einschließlich der Zentrifugalkraft für die Strömung durch zwei 
parallele Scheiben hergeleitet, wobei eine Scheibe rau und porös ist. Mit dieser 
Reynoldsgleichung kann der Ausquetschvorgang während der Schaltung 
nasslaufender Lamellenkupplungen beschrieben werden. Dieser Ansatz wird in 
[YA98, GA02, DE05] ebenfalls eingesetzt und teilweise verifiziert. Damit hat sich das 
Berger-Modell in der Praxis schrittweise etabliert. Die in [BE97] abgeleitete 
dimensionslose Reynoldsgleichung hat die folgende Form: 
3ˆ
)ˆ(
)ˆ()ˆ()ˆ(ˆ
h
Ahg
hhh
dt
hd
R
γδξφ= , (3.41)  
wobei 
0
ˆ
h
h
h = , 
0
ˆ
h
σσ =  die dimensionsslose Ölfilmdicke und die quadratische Rauheit 
sind. )ˆ(hφ  entspricht dem Flussfaktor in Abhängigkeit von der Ölfilmdicke nach 
[PA78]. Die anderen Variablen werden durch die folgenden Gleichungen ermittelt: 
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Die Differentialgleichung der Ölfilmdicke setzt die Parallelität der beiden 
gegenüberliegenden Lamellen voraus, d. h. die Ölfilmdicke hängt nicht von den 
Ortskoordinaten ab. Im Gegensatz zu dem in Abschnitt 3.2.1 hergeleiteten Modell für 
die Flüssigkeitsreibung der offenen Lamellenkupplung berücksichtigt das hier 
vorgestellte Berger-Modell den Spaltfüllungsgrad nicht. Da die Ölfilmdicke einer 
schließenden Lamellenkupplung viel kleiner als die einer offenen Lamellenkupplung 
ist und die Flüssigkeitsreibung im Vergleich zur Festkörperreibung nur einen kleinen 
Anteil des Drehmoments überträgt, ist diese Vereinfachung für die Modellierung der 
Mischreibung während des Schaltvorgangs durchaus vertretbar. In den meisten 
Fällen reicht das zugeführte Öl völlig aus, um die schmalen Luftspalte zwischen den 
Lamellen zu füllen. Außerdem wird ein Modell durch das Einsetzen der Gleichung 
(3.35) und (3.36) in (3.41) bei sich ständig ändernder Ölfilmdicke kaum numerisch 
beherrschbar sein. Deshalb werden in der vorliegenden Arbeit zwei unterschiedliche 
Modelle für offene und schaltende Lamellenkupplungen angewandt, bei deren 
Herleitungen auf andere Schwerpunkte gesetzt wird. 
Deur hat in [DE05] die Darstellung des Berger-Modells für axialsymmetrische 
Reiblamellen vereinfacht. Der Druck nimmt nach seiner Berechnung eine 
parabelähnliche Verteilung an 
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 (3.47) 
Vernachlässigt man die Kolbendynamik, so gilt: 
afAkt ppp += . (3.48) 
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Daraus ergibt sich eine überschaubare Differentialgleichung erster Ordnung für die 
Dynamik der Ölfilmdicke 
( ) ( )
Q
hhpA
F
h
dK
hh
hgdt
dh aR
Akt
RBperm
BJ ηπ
ηφ
122
12
31)(
)(
1 3
3 




 −














++= .  (3.49)  
Dabei beschreibt die Größe Q  den Einfluss der Lamellengröße: 
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Für die Berechnung der Ölfilmdicke in Gleichung (3.49) wird noch der Kontaktdruck 
der Festkörperreibung benötigt, der sich von der Gleichung (3.53) ableiten lässt und 
dessen Herleitung im nächsten Abschnitt erläutert wird. Im Vergleich zu Gleichung 
(3.37) werden zwei Flussfaktoren nach Patir und Cheng für die Berechnung des 
Reibmoments aus der Flüssigkeitsreibung hinzugefügt, die den nicht zu 
vernachlässigenden Einfluss der Oberflächenrauheiten auf die Scherspannung 
charakterisieren 
( ) ( )∫∫
∆+=+=
a
i
r
r
fsf
A
zfsff drh
r
dArM
3
2
ωηφφπτφφ ϕ . (3.50) 
Die Flüssigkeitsreibung während der Schaltung lässt sich damit durch die Gleichung 
(3.49) und (3.50) beschreiben.  
 
3.2.3 Festkörperreibung 
Die Festkörperreibung nimmt mit abnehmender Schmierfilmdicke zu, weil immer 
mehr Mikroasperiten zum Kontakt kommen und Tangential- bzw. Reibungskräfte 
durch ihre Relativbewegungen verursachen. Da die Rauhigkeit der Stahllamellen-
oberfläche viel kleiner als die der Belaglamellenoberfläche und der Stahl viel härter 
als der Papierreibbelag ist, kann die Stahllamelle praktisch als starr und glatt 
angenommen werden. Sobald sie während der Schaltung mit dem Reibbelag in 
Berührung kommt, werden Asperiten auf dem Reibbelag durch die Normalkraft 
deformiert. Die relative Bewegung der beiden Oberflächen und die Deformation der 
Asperiten rufen dann die Festkörperreibung hervor. Die Analyse des Plastizitätsindex 
von Gao [GB02] zeigte, dass die Deformation der Asperiten während der Schaltung 
nasslaufender Lamellenkupplungen überwiegend elastisch ist.  
Die Festkörperreibung lässt sich durch das so genannte Mikrokontaktmodell, das die 
Interaktion der Asperiten beschreibt, modellieren. In der vorliegenden Arbeit wird ein 
weit verbreitetes stochastisches Mikrokontaktmodell, das G&W-Modell angewendet. 
Dieses Modell behandelt den elastischen Kontakt einer glatten mit einer rauen 
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Oberfläche. Dabei wird die eigentlich räumliche Berechnung auf eine Betrachtung in 
der Ebene zurückgeführt und analytisch gelöst. Es wird bei der Modellherleitung 
angenommen, dass die stochastisch verteilten Rauheiten auf der rauen Oberfläche 
Halbkugeln sind und den gleichen Krümmungsradius Aβ  haben. Die Höhen der 
Spitzen, die so genannten Asperiten, sind stochastisch um ein Mittelniveau verteilt. In 
der Praxis unterliegt die Höhenverteilung der Asperiten meist näherungsweise einer 
Normalverteilung. Die gesamte Kontaktkraft ergibt sich aus der Summe der 
Druckkräfte aller Asperiten, die mittels der Hertzschen Kontakttheorie berechnet 
werden können. Weil sich nur ein Teil der Asperiten in Kontakt befinden und 
deformieren, ist anstatt der gesamten Reibfläche die reale Kontaktfläche für die 
Festkörperreibung relevant. Der mittlere Kontaktdruck der Asperiten hängt 
unmittelbar von der realen Kontaktfläche realA  ab. Es gilt die lineare Beziehung: 
R
real
a A
A
Ep = . (3.51) 
wobei E  dem Elastizitätsmodul des Reibmaterials entspricht. Gemäß des G&W-
Modells lässt sich die reale Kontaktfläche bei normal verteilten Asperiten durch die 
folgende Formel berechnen: 
( )













−=





−
σ
π
σ
σβπ σ
222
2
2 herfc
h
eNAhA
h
AARreal . (3.52) 
Damit ist der Kontaktdruck gleich 
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Das durch die Festkörperreibung der Asperiten hervorgerufene Reibmoment ergibt 
sich aus der Integration des Kontaktdrucks: 
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22 µπ . (3.54) 
Dabei entspricht aµ  dem Reibwert der Festkörperreibung, dessen Charakteristik im 
Vergleich zum gesamten Reibwert der Mischreibung leichter bestimmen lässt. Das 
bedeutet, das GW-Modell setzt einen bekannten Reibwertverlauf der Festkörper-
reibung voraus. Das Modell ist daher nicht ganz in der Lage, die gesamte 
Reibcharakteristik des tribologischen Systems im Mischreibungsregime vorher-
zusagen, wie jetzt einige Forscher mittels High End FEM Simulation versuchen. Eins 
ist noch zu erwähnen, dass die Additiv-Wirkungen noch nicht berücksichtigt werden 
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können, was einem deutlichen Nachteil der theoretischen Bestimmung der 
Reibcharakteristik entspricht. 
 
3.2.4 Mischreibungsmodell 
Das gesamte Reibmoment setzt sich aus der Flüssigkeits- und Festkörperreibung 
zusammen. Es gilt die folgende Beziehung: 
( ) ( ) ( )hMhMhM afR += . (3.55) 
Aus Gleichung (3.49), (3.50), (3.53), (3.54) und (3.55) resultiert das Mischreibungs-
modell der nasslaufenden Lamellenkupplung, womit die Eigenschaften und die 
Dynamik der geschmierten Reibpaarung genauer als mit empirischen Reibmodellen 
untersucht werden können.  
Das Schema zur Berechnung der Mischreibung wird in Bild 3-19 dargestellt. Die 
einzige Eingangsgröße ist die Betätigungskraft bzw. die resultierende externe Kraft, 
die sich oft aus dem Betätigungsdruck ableitet. Der Kern des gesamten 
Berechnungsmodells liegt in der Dynamik des Ölfilms, die durch die Differential-
gleichung (3.41) beschrieben wird. Sowohl die Scherspannung des Öls als auch der 
Kontaktdruck der Asperiten hängen von der aktuellen Ölfilmdicke ab. Der 
Kontaktdruck wird wiederum für die Berechnung der Ölfilmdynamik benötigt. Die 
Anteile des Reibmoments aus der Flüssigkeitsreibung und Festkörperreibung lassen 
sich durch die Integration der Spannungen ermitteln. Daraus ergibt sich das gesamte 
Reibmoment, das der Ausgangsgröße entspricht. 
Dynamik des Ölfilms
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Bild 3-19: Berechnungsschema Mischreibung 
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Das gesamte Mischreibungsmodell wird in Simulink nach diesem Berechnungs-
schema implementiert. Das Bild 3-20 zeigt die Simulationsergebnisse einer 
repräsentativen Schaltung. Dieses Beispiel setzt eine relativ niedrige Temperatur 
(kleiner als 60 °C) voraus, um die Wirkung des Sche rmomentes bei niedrigen 
Temperaturen zu illustrieren. Bei hohen Temperaturen verschwindet die Scher-
spannung fast komplett aufgrund der geringen Ölviskosität. Alle Größen in Bild 3-20 
werden normiert und als relative Größen dargestellt. Es lässt sich dabei erkennen, 
dass der Ölfilm innerhalb einer relativ kurzen Zeit aus dem Luftspalt ausgequetscht 
wird, bis die Ölfilmdicke gegen Ende der Schaltung einen stationären Wert erreicht. 
Das gesamte Reibmoment setzt sich aus der Flüssigkeitsreibung und der 
Festkörperreibung zusammen. Am Anfang der Schaltung trägt im Wesentlichen das 
Schermoment aus der Flüssigkeitsreibung zur Erhöhung des Reibmoments bei. Das 
Schermoment steigt bis zu einem maximalen Wert, bevor es wieder abfällt. Eine 
abnehmende Ölfilmdicke bewirkt eine Schermomenterhöhung, die am Anfang der 
Phase 1 überwiegt. Dagegen hat eine abnehmende Differenzdrehzahl die 
umgekehrte Wirkung, die ab Ende der Phase 1 zur Verringerung des Schermoments 
führt. Sobald die Differenzdrehzahl ausgeglichen wird, verschwindet das 
Schermoment. Am Ende der Schaltung wird das Reibmoment allein durch die 
Festkörperreibung der Asperiten übertragen. Je tiefer die Temperatur, desto 
bedeutender ist die Flüssigkeitsreibung wegen der hohen Viskosität für das 
dynamische Verhalten der Reibpaarung. 
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Bild 3-20: Simulation einer typischen Schaltung 
Die Reibmomentkurve, die die Antwort des Reibmoments auf die Stellgröße darstellt, 
ist ein wichtiges Systemmerkmal der nasslaufenden Lamellenkupplung. Es spielt 
zum Beispiel eine wichtige Rolle für den Schaltkomfort im Fahrzeug. Ein großer 
Vorteil des detaillierten Mischreibungsmodells gegenüber einem vereinfachten 
empirischen Reibmodell besteht darin, dass das genauere Modell die Analyse der 
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Einflüsse vieler Geometrie- und Materialparameter auf die Reibmomentkurve 
ermöglicht. Anhand der Parametervariation bei einer Simulation können optimale 
Parametersätze gemäß den Anforderungen gefunden werden. In Tabelle 3-4 werden 
die Haupteinflussgrößen auf die Form der Reibmomentkurve dargestellt. 
 
Tabelle 3-4: Einflussgrößen auf die Reibmomentkurve  
 
 beeinflussende Parameter 
Anstiegszeit Phase 1 σω ,,,,0 PermOel KTh ∆  
Anstiegszeit Phase 2 σβ ,,, AANE  
Drehmomentüberhöhung σ,OelT  
Verlauf Reibmoment Phase 3 σµ ,a  
 
An dieser Stelle wird noch auf einen wichtigen Punkt hingewiesen. Bei der Herleitung 
aller Modelle wird vorausgesetzt, dass alle Luftspalte zwischen den Lamellen die 
gleiche Breite haben. Diese vereinfachende Annahme basiert auf der annährend 
symmetrischen Konstruktion des Lamellenpakets. Dadurch kann das gesamte 
Reibmoment der Lamellenkupplung aus der Vervielfachung des Reibmoments einer 
Reibfläche ermittelt werden. In der Praxis weicht die reale Verteilung der Spaltbreite 
von der idealen Situation ab, besonders wenn keine Rückstellfeder vorhanden ist. 
Eine Unterscheidung einzelner Luftspalte bei der Modellbildung ist jedoch wegen der 
unbekannten Anfangsbedingung und hohen Komplexität kaum möglich. 
 
3.2.5 Modellierung der Nuten 
Bei nasslaufenden Lamellenkupplungen sind die Belaglamellen häufig mit in 
bestimmten Geometrien angeordneten Nutstrukturen, den so genannten Nutbildern, 
versehen. Zum einen dient das Nutbild einer deutlich verbesserten Kühlung bei 
schlupfenden Lamellenkupplungen mittels der zusätzlichen Kühlölkanälen und der 
effektiven Kühlölverteilung auf der Reiboberfläche. Zum anderen wird die 
Reibmomentkurve durch die Nutkanäle deutlich beeinflusst, weil der Ausquetsch-
vorgang des Öls mit Hilfe der Nuten beschleunigt wird. Dadurch wird das Ansprech-
verhalten der Lamellenkupplung dynamischer. Außerdem bewirken die Nutbilder in 
der Regel eine Reduzierung des Schleppmoments offener Lamellenkupplungen. 
Trotz des großen Einflusses existiert zur Zeit noch kein allgemeingültiger Rechen-
ansatz zur vereinfachten Evaluierung der Nutwirkung auf das Reibverhalten. Zwecks 
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der Nutdimensionierung verlässt man sich auf empirische Erfahrungen der 
Reibbelagshersteller. Dadurch entsteht in der Entwicklungsphase zusätzlicher Bedarf 
an Prüfstandsmessungen, um die Nutbilder zu optimieren. Nur mittels aufwendiger 
CFD Modelle lassen sich genauere analytische Untersuchungen zur Auslegung der 
Nutbilder durchführen, wie in der Arbeit von Yuan [YU03] und Aphale [AP06].  
In dieser Arbeit wird ein Rechenansatz in Anlehnung an dem Modell von Razzzaque 
[RA99, RA01] hergeleitet, der eine Evaluierung des Einflusses der Nutgeometrie auf 
den Ausquetschvorgang und das Schleppmoment ohne großen Aufwand ermöglicht. 
Bei der Modellbildung wird vereinfacht angenommen, dass die Nuten so schmal sind, 
dass der Druckanstieg bzw. -abfall in der Umfangsrichtung zwischen genuteten und 
ungenuteten Flächen vernachlässigbar klein sind. Daraus ergibt sich eine gemittelte 
Druckverteilung in Umfangsrichtung. Die betrachtete elementare Nutstruktur wird in 
Bild 3-21 dargestellt. Dabei unterscheidet man zwischen der Ölfilmdicke hr im 
ungenuteten Bereich und hg im genuteten Bereich. Die wichtigsten Parameter zur 
Charakterisierung des Nutbildes sind der Nutwinkel Nutγ , die Nutbreite Nutb , die 
Nuttiefe Nutd  und das Verhältnis der genuteten zur gesamten Fläche Nutα .  
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Bild 3-21: elementares Nutbild auf der Belaglamelle  
Die folgende Differentialgleichung dient zur Beschreibung der Ölfilmdynamik [RA01]: 
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mit den zwei zeitabhängigen Funktionen 
( ) ( )( )( ) 33
223333
1 1
sin1
gNutrNut
NutrgNutNutrg
hh
hhhh
tf
αα
γαα
−+
−−+
= , 
( ) ( ) ( )( ) 33
33
2 1
2sin1
gNutrNut
NutrgNutNutNut
hh
hhd
tf
αα
γαα
−+
−−
= . 
Simulationsmodelle 52 
Die Nuten auf den Belaglamellen führen zu einem schnelleren Ausquetschen der 
Ölfilme aus den Luftspalten, deren Wirkung in konkreten Fällen von der Nutgeometrie 
abhängt. Mit Hilfe von Gleichung (3.56) ist eine Abschätzung des Einflusses 
verschiedener Nutkonfigurationen auf die Reibmomentkurve, d. h. auf das 
dynamische Ansprechverhalten der Lamellenkupplung, möglich. Damit wird die 
Auslegung der Nuten durch die theoretische Berechnung unterstützt.  
Im Hinblick auf die Berechnung des Schermoments der Flüssigkeitsreibung werden 
in [RA99, RA01] die Flussfaktoren nicht berücksichtigt, solange die Nutwirkung im 
Vergleich zur Rauheit den dominierenden Einflussfaktor darstellt. In der vorliegenden 
Arbeit wird die Formel für das Schermoment aus [RA01] durch die Flussfaktoren 
erweitert. Es gilt nun die folgende Gleichung: 
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(3.57)  
Die Gleichung (3.57) kann ebenfalls für die Bestimmung des Schleppmoments 
offener Lamellenkupplungen eingesetzt werden, wobei die Ölfilmdicke konstant 
bleibt. Außerdem gilt die Bedingung 0=Aktp . Durch den Vergleich der Gleichung 
(3.37) mit (3.57) kann man eine äquivalente Ölfilmdicke für genutete Lamellen 
zwecks der Schleppmomentberechnung derart definieren, dass das Schleppmoment 
der genuteten Lamelle mit dem Schleppmoment einer ungenuteten Lamelle 
übereinstimmt, wenn die Ölfilmdicke der ungenuteten Lamelle der folgenden 
äquivalenten Ölfilmdicke entspricht 
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Die äquivalente Ölfilmdicke aqh  hängt nur von der Geometrie des Nutbildes ab und 
liegt zwischen rh  und gh . Es gilt stets raq hh > . Das heißt, die Nuten auf den 
Lamellen erhöhen virtuell die Ölfilmdicke im Vergleich zu den gleichen Lamellen 
ohne Nuten. Da die äquivalente Ölfilmdicke einer genuteten Lamelle größer als die 
Ölfilmdicke im ungenuteten Bereich ist, bewirken die Nuten theoretisch eine 
Abnahme des Schleppmoments. 
Die Behandlung der Festkörperreibung der genuteten Lamellen ist relativ trivial. Man 
soll bei der Berechnung des Kontaktdrucks der Asperiten statt der gesamten Fläche 
nun die ungenutete Fläche einsetzen 
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Die Nuten verringern somit die effektive Reibfläche und führen bei der gleichen 
Betätigungskraft zu einem höheren Druck. Deshalb soll der Anteil der genuteten 
Fläche eine bestimmte Grenze nicht überschreiten.  
Weil die Nutbilder das Schleppmoment offener Lamellenkupplungen deutlich 
beeinflussen, kann man bei der Kupplungsauslegung durch geeignete Nutkonstruk-
tionen den Schleppverlust minimieren. Das Bild 3-22 stellt ein Beispiel zu den 
Beziehungen zwischen dem Schleppmoment und der Nutgeometrie gemäß der 
Gleichung (3.58) dar. Die Nuttiefe und der Nutwinkel werden als Parameter variiert. 
Die berechneten Schleppmomente der Lamellenkupplung mit genuteten Lamellen 
werden hier mit dem Schleppmoment einer Lamellenkupplung normiert, die über die 
gleiche Geometrie und ungenutete Lamellen verfügt. 
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Bild 3-22: Einfluss Nutbilder auf Schleppmoment 
Aus Bild 3-22 erkennt man, dass das Schleppmoment sich mit zunehmender Nuttiefe 
verringert. Außerdem gibt es zu jeder Nuttiefe einen entsprechenden Nutwinkel mit 
dem maximalen Schleppmoment. Dieses hier vorgestellte Modell kann daher die 
Nutauslegung simulativ unterstützen. 
In der Praxis kommen oft komplexere Nutbilder vor, wie das Beispiel in Bild 3-23. Die 
komplexen Nutbilder kann man als eine Kombination der elementaren Nutstrukturen 
betrachten. Zum Beispiel besteht das Nutbild hier aus Nuten mit unterschiedlichen 
Nutwinkeln. Mithilfe der Zusammenführung unterschiedlicher Elementarnutstrukturen 
sollen ihre Vorteile bezüglich des dynamischen Ansprechverhaltens und des 
thermischen Abkühlverhaltens kombiniert werden. 
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Bild 3-23: komplexes Nutbild 
 
3.3 Modellierung der Kupplungsaktuatorik 
In den letzten beiden Abschnitten werden Modelle für die Reibpaarung einer 
nasslaufenden Lamellenkupplung erstellt. Um das Modell der gesamten 
Lamellenkupplung als ein mechatronisches System zu vervollständigen, wird nun das 
Verhalten der Kupplungsaktuatorik näher betrachtet. Da sich in der Praxis 
verschiedene Aktuator-Konzepte durchgesetzt haben, werden in diesem Abschnitt 
einige ausgewählte Kupplungsaktuatoren, nämlich der hydraulische, der elektro-
mechanische und der elektromagnetische Aktuator, vorgestellt. Dabei wird nur ein 
Überblick zur Vorgehensweise der Modellherleitung gegeben, weil sich die genaue 
Modellierung des Aktuators wegen unterschiedlicher Konstruktionen in jedem 
Einzelfall voneinander unterscheidet.  
 
3.3.1 Funktionsmodell mit Kupplungsaktuatorik  
Bei einer nasslaufenden Lamellenkupplung im Kraftfahrzeug handelt es sich in der 
Regel um ein mechatronisches System, wobei das gesamte System die Steuerung, 
den Aktuator, die Reibpaarung und sonstige mechanische Bauteile beinhaltet. In Bild 
3-24 wird die Zusammensetzung des gesamten Funktionsmodells in einem 
Signalflussdiagramm dargestellt. Die elektrische Ansteuerung bestimmt aus dem 
Sollreibmoment, das zum Beispiel vom Fahrdynamikregler zur Verfügung gestellt 
wird, den aktuellen Wert des Stellsignals. Im Automobil entspricht das Stellsignal oft 
einer pulsweitenmodulierten Spannung. Der Aktuator wandelt das Stellsignal in eine 
Betätigungskraft bzw. einen Betätigungsdruck am Kolben um. Mit Hilfe des 
Reibmodells wird die Beziehung zwischen der Betätigungskraft und dem endgültigen 
Simulationsmodelle 55 
Reibmoment der Lamellenkupplung beschrieben. Das Reibmoment beschleunigt 
bzw. verzögert die beweglichen Trägheiten des Kupplungssystems. Mögliche 
Rückwirkungen werden im Signalflussdiagramm als gestrichelte Linien dargestellt. 
Das Aktuatormodell sowie das Reibmodell bilden den Kern des Funktionsmodells.  
Aktuator
Modell
ReibmodellSteuerung
Stellsignal
Rückwirkungen
Trägheiten
Kupplung
Reibmoment Drehgeschw.
Sollmoment
Betätigungs-
druck
 
Bild 3-24: Signalflussdiagramm, Funktionsmodell Lam ellenkupplung 
Die Dynamik des gesamten Systems der nasslaufenden Lamellenkupplung und 
damit die Reibmomentkurve hängen deutlich von der Dynamik des Aktuators ab. Die 
Ansprechzeit der Lamellenkupplung wird durch das Zusammenspiel zwischen dem 
Aktuator und dem Ausquetschvorgang des Öls bestimmt. Da jedes Aktuator-Konzept 
seine Vor- und Nachteile besitzt, kann man in der Praxis keinen eindeutigen 
Favoriten nennen. Vielmehr wird im Einzelfall anhand der konkreten Anforderungen 
ein geeignetes Aktuator-Konzept gewählt. Die drei am häufigsten vorkommenden 
Aktuator-Konzepte für nasslaufende Lamellenkupplunngen mit den wichtigen 
Entscheidungskriterien beim Systementwurf werden in Tabelle 3-5 darstellt.  
 
Tabelle 3-5: Vergleich der Aktuatorik-Konzepte (Que lle: Porsche AG) 
 
 hydraulisch 
elektro- 
mechanisch 
elektro- 
magnetisch 
Kosten 0 + + 
Gewicht/Bauraum ++ - 0 
mögl. Stellkraft ++ + + 
Stellgenauigkeit + ++ + 
Verlustleistung 0 0 + 
Hysterese 0 + + 
Package ++ -- + 
Bordnetzbelastung + 0 + 
++: sehr gut   +: gut   0: mittel   -: schlecht   - -: sehr schlecht 
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Der hydraulische Aktuator kann vergleichsweise mit einem kleinen Bauvolumen 
große Leistung liefern. Außerdem kann das Schmieröl dabei auch als Hydrauliköl 
fungieren. Deshalb wird die hydraulische Betätigung häufig eingesetzt. Dagegen 
verfügt der elektromechanische Aktuator im Vergleich zu anderen Konzepten über 
eine kleine Hysterese und gute Stellgenauigkeit. Der elektromagnetische Aktuator 
scheidet hinsichtlich aller aufgelisteten Kriterien am besten ab. Er findet in der Praxis 
zunehmend Anwendungen, wie von Ando [AN06] und OH [OH99] vorgestellt wird.  
 
3.3.2 Hydraulischer Aktuator 
Die hydraulische Betätigung für die Druckbeaufschlagung der Lamellenkupplung 
kann unterschiedlich ausgeführt werden. Eine typische Variante wird in Bild 3-25 
anhand eines hydraulischen Schaltplans dargestellt. Im Wesentlichen besteht das 
System aus einer Pumpe, einem hydraulischen Speicher, einem elektrischen 
Drucksteller, einem Proportionalventil und einem hydraulischen Zylinder. Die Pumpe, 
die sowohl elektrisch als auch mechanisch angetrieben werden kann, saugt das Öl 
aus dem Tank an und verdrängt es in die hydraulische Leitung. Damit wird der 
hydraulische Speicher geladen. Bei einer elektrisch angetriebenen Pumpe kann die 
Pumpe so angesteuert werden, dass sich der Speicherdruck in einem bestimmten 
Bereich befindet. Bei einer mechanisch angetriebenen Pumpe wird dagegen oft ein 
Druckreduzierventil an der Pumpe angeschlossen, um das gewünschte Druckniveau 
zu erzielen. Der elektrische Drucksteller wird von dem pulsweitenmodulierten 
Spannungssignal angesteuert. Mit dessen Hilfe lässt sich der Druck am Arbeits-
anschluss einstellen. Das Proportionalventil verstärkt den Druck und versorgt den 
hydraulischen Zylinder mit hydraulischem Öl. Dadurch wird der Kolben des Zylinders 
betätigt.  
Bei der Modellbildung des hydraulischen Systems werden nicht alle Bauteile 
detailliert beschrieben. Ein einfacheres Modell ist leichter handhabbar und dessen 
Parameter lassen sich mit geringerem Aufwand identifizieren. Betrachtet werden hier 
der elektrische Drucksteller, das Proportionalventil und der hydraulische Zylinder. Da 
die Kolben des elektrischen Druckstellers und des Proportionalventils sehr klein sind, 
wird nur die Kolbendynamik des hydraulischen Zylinders genauer modelliert.  
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Bild 3-25: hydraulischer Schaltplan des Aktuators 
Der elektrische Drucksteller besteht im Wesentlichen aus einer elektrischen 
Ansteuerung, einem Magnetaktuator und einem 3/2 Wegeventil. Der Stromkreis für 
die Ansteuerung mit der pulsweitenmodulierten Spannung als Eingangsgröße lässt 
sich mit der folgenden Gleichung modellieren 
EDSPWMEDSEDSEDSEDS UIRIL ,=+& . (3.60) 
Das Übertragungsverhalten vom elektrischen Strom zum hydraulischen Druck des 
nichtlinearen Systems kann zweckmäßigerweise durch eine statische Strom-Druck-
Kennlinie und ein lineares Übertragungsglied, beispielsweise ein Verzögerungsglied 
zweiter Ordnung (PT2 Glied), approximiert werden. Die benötigten Parameter 
können durch die gemessene Sprungantwort des elektrischen Druckstellers 
annährend bestimmt werden. Der Druck am Arbeitsanschluss pEDS lässt sich dann 
durch die folgende Differentialgleichung aus dem elektrischen Strom IEDS ermitteln 
 ( )EDSKennlinieEDSEDSEDS
EDS
EDS
EDS
EDS
Ippp
D
p ,
,0
2
,0
21 =++ &&&
ωω
. (3.61) 
Das Proportionalventil kann entweder als ein statischer Verstärkungsfaktor oder als 
ein lineares dynamisches Übertragungsglied modelliert werden. Der Verstärkungs-
faktor KPV lässt sich aus dem Verhältnis zwischen der Kolbenfläche und der 
Rückführfläche ableiten. Der Druck am Arbeitsanschluss des Proportionalventils 
kann aus der Gleichung (3.62) berechnet werden 
 EDSPVPVPV
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PV
PV
PV
pKpp
D
p =++ &&&
,0
2
,0
21
ωω
. (3.62) 
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Die sehr vereinfachte lineare Darstellung zur Dynamik der beiden Ventile lassen sich 
aus der Systemsicht begründen. Obwohl sehr feine nichtlineare Modelle für die 
Ventile existieren, werden sie bei der Modellierung des gesamten hydraulischen 
Aktuators nicht einbezogen. Es ist ausreichend, die Dynamik der Systemteile mit 
kleineren Anstiegszeiten grob zu beschreiben, weil letztendlich das Verhalten des 
gesamten Systems interessant ist. 
Die Dynamik des hydraulischen Aktuators wird hauptsächlich von der Kolbendynamik 
des hydraulischen Zylinders beeinflusst. Berücksichtigt man alle wesentlichen Kräfte, 
die während des Schaltvorgangs am Kolben angreifen, wird die folgende 
Bewegungsgleichung aufgestellt: 
afTDKolbenKolbenKolben FFFFFxm −−−−=&& . (3.63) 
wobei Kolbenm  der Kolbenmasse und Kolbenx  dem Kolbenweg entspricht. Es besteht 
die Beziehung zwischen dem Kolbenweg und der Spaltweite zweier benachbarten 
Lamellen: 
RF
KolbenKolben
N
xx
h
−
= max, . (3.64) 
Die Kolbenkraft FKolben entspricht der Kraft, die durch das Hydrauliköl auf der 
Stirnfläche des Kolbens wirkt. Sie lässt sich aus der Integration des Kolbendrucks 
über die Kolbenfläche herleiten. Der Kolbendruck setzt sich aus dem Arbeitsdruck 
des Proportionalventils und dem dynamischen Druck infolge der Zentrifugalkraft 
zusammen 
∫∫ 
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In den meisten Fällen wird der dynamische Druck ausgeglichen, damit ein 
drehzahlabhängiger Druckaufbau am Kolben vermieden wird. In diesem Fall ist der 
Kolbendruck gleich dem Druck des Proportionalventils. 
Die Dichtungsreibung aus dem inneren und äußeren Dichtring wird mit einer 
einfachen Beziehung abgebildet 
( )DaDiDD FFF += µ . (3.66) 
Dabei sind DiF  und DaF  die Druckkräfte der Dichtringe in radialer Richtung am Innen- 
und Außenradius. 
Wenn der Zylinder über eine Rückstellfeder zur Trennung der Lamellen von dem 
Kolben verfügt, soll die Rückstellkraft TF  berücksichtigt werden. Sie hängt von der 
Vorspannkraft und der Federkennlinie ab. Durch den aktuellen Kolbenweg wird die 
Rückstellkraft bestimmt. 
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Die Scherkraft bzw. Verdrängungskraft der Ölfilme in den Luftspalten Ff lässt sich 
aus der hydraulischen Scherspannung, die mit Gleichung (3.47) beschrieben wird, 
berechnen 
( )∫=
a
i
r
r
fRFf rdrhrpNF ,2π . (3.67) 
Auf der gleichen Art und Weise lässt sich die Kontaktkraft der Asperiten Fa mit dem 
aus Gleichung (3.53) abgeleiteten Kontaktdruck ermitteln 
( ) KolbenaRFa AhpNF = . (3.68) 
Mit Hilfe der Gleichung (3.50) und (3.54) kann dann das Reibmoment berechnet 
werden. Wie man bereits bei der Herleitung sieht, wird das Mischreibungsmodell 
nach Abschnitt 3.2.4 bei der Modellierung der Kolbendynamik angewandt. Es ist 
auch möglich, statt des komplexen Mischreibungsmodells ein einfaches empirisches 
Reibmodell einzusetzen. Dafür kann man die Differentialgleichung des Kolbens wie 
folgt umformulieren: 
LPTDKolbenKolbenKolben FFFFxm −−−=&& . (3.69) 
Die Kraft des Lamellenpakets FLP wird so abgeleitet, indem man die Lamellen in 
axialer Richtung als eine Feder mit großer viskoser Dämpfung modelliert. Damit 
nähert man im Prinzip den Ausquetschvorgang des Ölfilms mit Hilfe eines Feder-
Dämpfer-Systems an 
KolbenLPKolbencLPKolbendLPKolbencLPLP xdxFxFxFF && +=+= )()()( ,,, . (3.70) 
Die nichtlineare Federcharakteristik des Lamellenpakets zur Bestimmung von FLP,c 
kann messtechnisch erfasst werden. Ein Beispiel stellt das Bild 3-26 dar. Dabei lässt 
sich der Einfluss des Lüftspiels deutlich erkennen. Der zur Feder gehörende Dämpfer 
wird als viskos angenommen. Das Reibmoment kann dann mit einem Reibmodell 
nach Abschnitt 3.1 aus der Kraft FLP berechnet werden. 
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Bild 3-26: Kraft-Weg-Kennlinie Lamellenpaket 
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Es wird darauf hingewiesen, dass hier bei der Modellherleitung lediglich ein 
ringförmiger Kolben behandelt wird. In der Praxis existieren unterschiedliche 
Konstruktionen für den Kolben, was bei der Modellbildung eine unvernachlässigbare 
Rolle spielt. Bei der Erstellung des Kräfte-Gleichgewichts am Kolben muss daher auf 
die Kolbengeometrie geachtet werden. 
 
3.3.3 Elektromechanischer Aktuator 
Bei der elektromechanischen Betätigung erfolgt der Antrieb des Aktuators durch 
einen Elektromotor. Eine mechanische Übertragungstrecke dient der Kraft-
übertragung vom Elektromotor bis zum Lamellenpaket. In Bild 3-27 wird eine 
typische Konstruktion des elektromechanischen Aktuators dargestellt. Dabei besteht 
der Aktuator aus einem kleinen Elektromotor, einem Reduktionsgetriebe, einem 
Kugel-Rampen-System und einem Lamellenpaket. Mit Hilfe des Kugel-Rampen-
Systems wird die Rotationsbewegung des Elektromotors in die translatorische 
Bewegung des Druckrings zur Lamellenbetätigung umgesetzt.  
 
Bild 3-27: elektromechanischer Aktuator 
Als Elektromotor wird oft ein kleiner Gleichstrommotor mit Permanentmagnetläufer 
eingesetzt, dessen zugeführte Eingangsgröße einer pulsweitenmodulierten Stator-
spannung entspricht. Nach dem Induktionsgesetz wird die Differentialgleichung für 
den Stromkreis des Stators wie folgt aufgestellt: 
 EMPWMEMEMEMEMEMEM UkIRIL ,,2 =++ ϕ&& . (3.71) 
Das Moment des Elektromotors ist proportional zum elektrischen Strom 
EMEMEM IkM ,1= . (3.72) 
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Dabei sind EMk ,1  und EMk ,2  Maschinenkostanten des Elektromotors. Anschließend 
wird die Bewegungsgleichung des Rotors abgeleitet 
RdGEMREMEMEM MMMJ −−= ,ϕ&& , (3.73) 
wobei EMRM ,  der Reibung und RdGM  dem Gegenmoment aus dem Reduktions-
getriebe entspricht. 
Das Reduktionsgetriebe kann man als ein Feder-Dämpfer-System zwischen dem 
Elektromotor und der Spreizscheibe modellieren. Daraus ergibt sich das Moment 
( ) ( )SpSEMRdGSpSEMRdGRdG dcM ϕϕϕϕ && −+−= . (3.74) 
Das Kernstück des Aktuators ist das Kugel-Rampen-System, dass das gesamte 
dynamische Verhalten entscheidend beeinflusst. Es besteht aus einer Spreizscheibe, 
mehreren Kugeln und einem Druckring. In jedem Betätigungsvorgang wird seine 
Trägheit von dem Elektromotor beschleunigt. Dieser Prozess ist aus der Systemsicht 
relevanter für die Dynamik im Vergleich zu der kurzen Ansprechzeit des 
Elektromotors.  
Das Moment aus dem Reduktionsgetriebe wird auf die verzahnte Spreizscheibe 
übertragen, in der auf einer Kreisbahn nutenartige Kugelbahnen verlaufen. Auf dem 
Druckring verlaufen ebenfalls Kugelbahnen, deren Tiefe rampenförmig ansteigt, 
damit die Kugeln bei der Rotation der Spreizscheibe aus den Nuten herausgedrückt 
werden können. Dadurch wird die Kraft von der Spreizscheibe auf den Druckring 
übertragen. Das Kugel-Rampen-System hat eine hohe Übersetzung und verstärkt die 
Kraftwirkung des Elektromotors. Die statische Übersetzung des Kugel-Rampen-
Systems hängt von dem Radius der Kreisbahn und dem Steigungswinkel ab. Sie 
beträgt: 
KRKR
KR r
i
αsin
1= . (3.75) 
Um die Bewegungsgleichungen des Systems herzuleiten, wird die Prinzipskizze nach 
Bild 3-28 betrachtet. Alle vorhandenen Kugeln auf der Kugelbahn werden in eine 
einzige Kugel zusammengefasst. Das Mehrkörpersystem besteht aus dem 
Trägheitsmoment der Spreizscheibe und der Masse des Druckrings. Die Masse der 
Kugeln wird dabei vernachlässigt. Das System verfügt demzufolge über zwei 
Freiheitsgrade, nämlich die Rotation der Spreizscheibe und die Translation des 
Druckrings. 
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Bild 3-28: Prinzipskizze Kugel-Rampen-System 
Aus dem Kräftegleichgewicht in der y-Richtung an den masselosen Kugeln folgt 
0sincos ,,, =−−− KRDRNKRDRRSSRKu FFFF αα . (3.76) 
Das Kräftegleichgewicht in x-Richtung ist 
0sincos ,,, =−− KRDRRKRDRNSSN FFF αα . (3.77) 
wobei sich die Rollreibungen durch folgende Gleichungen berechnen lassen 
DRNDRRollDRRSSNSSRollSSR FFFF ,,,,,, , µµ == . (3.78)  
Nach Einsetzen von (3.78) in (3.77) bekommt man die Beziehungen zwischen den 
beiden Normalkräften: 
( )KRDRRollKRDRNSSN FF αµα sincos ,,, += . (3.79)  
Setzt man (3.79) in (3.76) ein, ergibt sich die Tangentialkraft an den Kugeln 
( ) ( )( )KRKRRollSSRollKRKRRollSSRollDRNKu FF αµµαµµ sin1cos ,,,,, +++= . (3.80) 
Der Kontakt zwischen der Spreizscheibe und dem Druckring wird als ein Feder-
Dämpfer-System modelliert. Zur Berechnung der Normalkraft FN,DR können der 
Relativweg und die Relativgeschwindigkeit unter Berücksichtigung geometrischer 
Verhältnisse herangezogen werden 
( ) ( ) KRDRKRKRSSKRDRKRKRSSDRN dxrcxrF && −+−= αϕαϕ sinsin, . (3.81) 
Die Winkelposition und Winkelgeschwindigkeit der Spreizscheibe lassen sich aus 
dem Momentengleichgewicht an der Spreizscheibe ableiten, indem alle auf sie 
wirkenden Momente in die Bewegungsgleichung eingesetzt werden 
KRKuSSRRdGSSSS rFMMJ −−= ,ϕ&& . (3.82) 
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Es wird angenommen, dass die Reibung an der Spreizscheibe einen konstanten und 
einen viskosen Term beinhaltet 
SSSSSSRSSR dMM ϕ&+= ,0, . (3.83) 
Die Bewegungsgleichung des Druckrings kann aus dem Kräftegleichgewicht an ihm 
hergeleitet werden. Bei Verwendung des Mischreibungsmodells ergibt sich 
afDRRVKRDRRKRDRNDRDR FFFFFxm −−−−= ,,, sincos αα&& . (3.84) 
Wenn man dagegen ein empirisches Reibmodell einsetzt, folgt 
LPDRRVKRDRRKRDRNDRDR FFFFxm −−−= ,,, sincos αα&& . (3.85) 
Die Reibung an der Innenverzahnung des Druckrings wird hier berücksichtigt 
( )KRDRRKRDRNDRVDRRV FFF ααµ cossin ,,,, += . (3.86) 
Da keine Dichtung für den Druckring benötigt wird, entfällt die Dichtungsreibung in 
Gleichung (3.84) und (3.85). Sobald die Kräfte an dem Lamellenpaket ermittelt 
worden sind, kann man das Reibmoment mit Hilfe eines Reibmodells berechnen.   
 
3.3.4 Elektromagnetischer Aktuator 
Bei einem elektromagnetischen Aktuator wird die Betätigungskraft der Lamellen-
kupplung elektromagnetisch aufgebracht. Die Kraftquelle entspricht hier einem 
Elektromagnet, der bei fließendem elektrischem Strom ein magnetisches Feld 
aufbaut. Die daraus resultierende Reluktanzkraft übt sich auf den Anker aus und 
zieht ihn an. Dadurch wird das Lamellenpaket mit Anpresskraft beaufschlagt. Es 
existieren in der Praxis viele Konstruktionen von elektromagnetischen Aktuatoren. In 
Bild 3-29 wird ein möglicher Aufbau präsentiert. Durch das Hinzufügen eines 
Primärlamellenpakets kommt ein Kugel-Rampen-System zum Einsatz. Mit Hilfe der 
hohen Übersetzung des Kugel-Rampen-Systems reicht bereits eine kleine 
Magnetkraft für die Betätigung des Sekundärlamellenpakets aus. Daher kann ein 
relativ kleinerer Elektromagnet für das System eingesetzt werden.  
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Bild 3-29: elektromagnetisch betätigte Lamellenkupp lung 
Dieser Aktuator setzt sich im Wesentlichen aus einem Elektromagnet, einem 
Primärlamellenpaket, einem Kugel-Rampen-System und einem Sekundärlamellen-
paket zusammen. Durch die magnetische Anziehungskraft auf den Anker wird zuerst 
die Primärlamellen zusammengepresst, woraus ein kleines Reibmoment resultiert. 
Dieses Reibmoment führt zur Drehung der Spreizscheibe aus ihrer Mittellage. Damit 
wird der Druckring axial herausgedrückt. Auf diese Weise wird Axialkraft auf den 
Druckring aufgebaut und die Betätigung der Sekundärlamellen erfolgt. Zu beachten 
ist es, dass das System eine Differenzdrehzahl zwischen der Ein- und Ausgangsseite 
benötigt, um Drehmoment übertragen zu können, weil ansonsten die Vorsteuerung 
durch das Primärlamellenpaket nicht mehr möglich ist. Diese besondere Eigenschaft 
sollte bei der Konstruktion berücksichtigt werden, dass eine kleine Differenzdrehzahl 
stets existiert. 
Der Magnetfluss wird in der Abbildung mittels roter Pfeile gekennzeichnet. Die Länge 
der Luftspalte innerhalb des magnetischen Kreises ist für die Stärke des 
magnetischen Flusses von entscheidender Bedeutung. Deshalb ist sie ein wichtiger 
Konstruktionsparameter. Es gibt theoretische Ansätze zur Beschreibung des 
magnetischen Kreises und damit der Beziehung zwischen dem Stellstrom und der 
Magnetkraft. Die Magnetkraft soll danach quadratisch von dem elektrischen Strom 
abhängen, wenn der magnetische Kreis ungesättigt bleibt. Es gilt: 
2~ magnmagn IF . 
Der elektrische Strom des Elektromagneten lässt sich aus der pulsweitenmodulierten 
Spannung ableiten.  
Da der magnetische Kreis sich in der Realität meistens im Sättigungsbereich 
befindet, gilt der quadratische Ansatz nicht mehr. Außerdem existieren zahlreiche 
komplexe und nichtlineare Effekte, die sich nicht durch einfache physikalische 
Beziehungen modellieren lassen. Als Beispiel wird die Magnetisierungshysterese 
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genannt. Deshalb wird ein statisches Kennlinie-Modell mit Berücksichtung des 
Hystereseeffektes für die Modellbildung des magnetischen Kreises vorgeschlagen. 
Weil Auf- und Abbau des Magnetflusses innerhalb einer sehr kurzen Zeit erfolgen, 
stellt die Verwendung eines Kennlinie-Modells hier eine gute Näherung dar. In Bild 
3-30 wird beispielsweise eine am Prüfstand gemessene Strom-Magnetkraft-Kennlinie 
einschließlich der Hysterese dargestellt, die für die Modellbildung eingesetzt werden 
kann.  
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Bild 3-30: Strom-Magnetkraft-Kennlinie mit Hysteres e 
Nachdem die Magnetkraft anhand der Kennlinie aus dem elektrischen Strom ermittelt 
wird, kann das Reibmoment der Primärlamellen berechnet werden. Dafür wird ein 
einfaches Reibmodell, z. B. das Karnopp-Modell, eingesetzt. Das heißt, dass das 
Primärreibmoment MR,prim eine Funktion von der Magnetkraft Fmagn ist. Da alle 
Primärlamellen wegen des magnetischen Flusses Stahllamellen sein müssen, 
existiert hier eine Stahl-Stahl-Reibpaarung. Im Vergleich zum Sekundärlamellenpaket 
hat das Primärlamellenpaket weniger Reibflächen, weil das notwendige Reibmoment 
viel kleiner ist. Die Dynamik des Kugel-Rampen-Systems kann anhand des Modells, 
das im letzten Abschnitt hergeleitet wird, berechnet werden. Daraus resultiert die 
Betätigungskraft an den Sekundärlamellen und das Reibmoment des Sekundär-
lamellenpaketes MR,sek, die auf ähnliche Art und Weise wie bei anderen Aktuatoren 
ermittelt werden können. Das gesamte Reibmoment zwischen der Eingangs- und 
Ausgangswelle entspricht dann der Summe der Reibmomente aus dem Primär- und 
Sekundärlamellenpaket. 
 
3.4 Wärmeflussmodell nasslaufender Lamellenkupplung en 
Das thermische Verhalten nasslaufender Lamellenkupplungen spielt in Hinblick auf 
ihre Auslegung eine zentrale Rolle. Die maximal zulässige Temperatur des 
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tribologischen Systems der Stahl-Papier-Reibpaarung bestimmt die möglichen 
Grenzbelastungen der Lamellenkupplung. Deshalb ist die thermische Modellierung 
und Auslegung ein wichtiger Bestandteil in der Entwicklungsphase. Der 
Wärmehaushalt nasslaufender Lamellenkupplungen, im Vergleich zu trocken-
laufenden Kupplungen, wird dadurch gekennzeichnet, dass die durch die Reibung 
entstandene Wärme durch das Kühlöl aktiv abgeführt wird. Dieser thermo-
dynamische Vorgang entspricht einer Zwangskonvektion. Die Herausforderungen bei 
der thermischen Modellierung bestehen hauptsächlich darin, die von Natur aus 
komplizierte Wärmeleitungs- und Wärmeübertragungsvorgänge mit einem 
überschaubaren Modell zu beschreiben, um einen Kompromiss zwischen dem 
Rechenaufwand und der Modellgenauigkeit zu finden. In folgenden Abschnitten wird 
zuerst ein einfaches Massenpunktwärmeflussmodell ohne Berücksichtigung der 
Wärmeleitung hergeleitet. Anschließend wird ein Lamellenwärmeflussmodell 
vorgestellt, woraus sich die Temperaturverteilung innerhalb der Lamelle ableiten 
lässt. Schließlich wird darauf eingegangen, wie ein wichtiger Parameter, nämlich der 
Wärmeübergangskoeffizient der Zwangskonvektion, ermittelt werden kann. 
 
3.4.1 Massenpunktwärmeflussmodell 
Bei einem Massenpunktwärmeflussmodell werden Teile der Lamellenkupplung 
zwecks der thermischen Modellierung als einzelne thermische Massen zusammen-
gefasst. Das heißt, die Wärmeleitung ist so groß, dass im Inneren jedes 
Ersatzkörpers immer eine gleiche Temperatur herrscht. Die Temperatur entspricht 
der Zustandsgröße der thermischen Ersatzmasse. Außerdem wird angenommen, 
dass die durch die Reibung entstandene Wärme zuerst nur in Stahllamellen 
gespeichert wird. Wegen der schlechten Wärmeleitfähigkeit wirken die Reibbeläge 
wie thermische Isolatoren. Dadurch werden Belaglamellen thermisch von anderen 
Teilen isoliert. Eine mögliche Struktur des Wärmeflussmodells wird in Bild 3-31 
dargestellt. Die Rechtecke stellen die thermischen Massen dar und die Pfeile 
repräsentieren die Wärmeflüsse. Außer dem Lamellenpaket selbst wird hier die 
Peripherie vereinfacht mitmodelliert, wie der Kupplungskorb und der Ölsumpf. Die 
Berücksichtigung der Peripherie ist erst dann notwendig, wenn die Temperatur des 
Ölsumpfs keine Eingangsgröße für das Modell ist. In der Praxis bedeutet dies, dass 
die Ölsumpftemperatur nicht messtechnisch erfasst wird. Bei einer bekannten 
Ölsumpftemperatur kann dagegen die Modellierung der Peripherie komplett entfallen. 
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Bild 3-31: Massenpunktwärmeflussmodell 
Nach der Modellstruktur fließt zuerst die Reibwärme in die Stahllamellen, wie es bei 
der Modellherleitung vorausgesetzt wird. Ein Teil der gespeicherten Wärme in den 
Stahllamellen wird durch die Zwangskonvektion von dem Spritzöl weggebracht. 
Außerdem existiert ein Wärmeübergang zwischen den Stahllamellen und dem 
Kupplungskorb an der Mitnehmerverzahnung, womit der Temperaturunterschied 
ausgeglichen wird. Danach wird die Wärme von dem Kupplungskorb und Spritzöl an 
den Ölsumpf transportiert, und von dort aus weiter an die Umgebung übertragen.  
In jeder thermischen Masse wird Wärme gespeichert. Durch die Energiebilanz 
können die Temperaturen aller thermischen Massen bestimmt werden. Das heißt, die 
gespeicherte Wärme ist gleich der zugeführten minus der abgeführten Wärme: 
abzuS QQQ −= . (3.87) 
Da Wärme in der thermischen Masse gespeichert wird, ändert sich demzufolge ihre 
Temperatur 
p
abzu
p
S
mcdt
QQd
mcdt
dQ
dt
dT 1)(1 −== . (3.88) 
Die auf der Reibfläche generierte Reibwärme ist von dem Reibmoment und der 
relativen Winkelgeschwindigkeit an der Lamellenkupplung abhängig. Die Reibleis-
tung einer Reibfläche, die einem Wärmestrom entspricht, beträgt 
ωµω ∆=∆== RmRRR AprMdt
dQ
P . (3.89) 
Die Kühlleistung der Zwangskonvektion errechnet sich aus der Temperaturdifferenz 
zwischen der Reibfläche und dem zur Kühlung beitragenden Öl. Die Intensität der 
Kühlung wird durch einen Parameter RFα , den Wärmeübergangskoeffizienten an der 
Reibfläche, beschrieben 
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( )OelRFRRFK TTAP −= α . (3.90) 
Alle weiteren Wärmeübergänge im Modell, wie von Stahllamellen zum Kupplungs-
korb, vom Kupplungskorb zum Ölsumpf und vom Ölsumpf zur Umgebung, werden 
jeweils mit einem Wärmeübergangskoeffizient vereinfacht modelliert. Somit setzt sich 
das Massenpunktwärmeflussmodell aus Differentialgleichungen für die Temperatur 
sowie algebraischen Gleichungen für den Wärmeübergang und den Reibenergie-
eintrag zusammen. 
Bevor das Modell eingesetzt werden kann, müssen die Parameter, insbesondere die 
Wärmeübergangskoeffizienten, durch den Abgleich mit Messungen bestimmt 
werden. In der Praxis gelingt jedoch oft nicht, optimale Parametersätze für alle Fälle 
zu finden. Da die zahlreichen komplexen thermodynamischen Vorgänge im 
Massenpunktwärmeflussmodell durch einfache lineare Beziehungen modelliert 
werden, ist zu erwarten, dass dieses Modell nur eine begrenzte Genauigkeit 
erreichen kann. Bei der Parameteridentifikation müssen Kompromisse getroffen 
werden. Aber das Massenpunktwärmeflussmodell bietet wegen seiner Einfachheit 
und Übersichtlichkeit einen entscheidenden Vorteil bezüglich der Rechenzeit. 
Deswegen wird es oft in Fahrzeugsteuergeräten für die Abschätzung der 
Bauteiltemperaturen angewendet, wobei oft Sicherheitsfaktoren wegen der 
Modellungenauigkeit eingeführt werden. 
 
3.4.2 Lamellenwärmeflussmodell 
Um die Genauigkeit der thermischen Modellierung zu erhöhen, wird in diesem 
Abschnitt ein diskretisiertes Wärmeflussmodell hergeleitet. Dabei werden die Wärme-
leitungsvorgänge innerhalb der Lamellen detailliert betrachtet. Folgende Annahmen 
werden für die Berechnung des Wärmehaushalts getroffen: 
1. Die Reibwärme entsteht auf der Reibfläche. 
2. Wärmeleitkoeffizient, Wärmekapazität und Dichte des Papierreibbelags sind 
konstant. 
3. Wegen der Symmetrie wird die Wärmeleitung in der Umfangsrichtung nicht 
betrachtet. 
4. Die Anfangstemperatur innerhalb des Lamellenpakets ist konstant. 
5. Die Ölsumpftemperatur ist bekannt und entspricht einer Eingangsgröße des 
Modells. 
Aus Symmetriegründen werden nur die Hälfte einer Stahllamelle, ein Reibbelag und 
die Hälfte eines Belaglamellenträgers nach Bild 3-32 betrachtet, um die Herleitung 
Simulationsmodelle 69 
des Modells zu vereinfachen. Der Nullpunkt für die Koordinate z in der Axialrichtung 
befindet sich auf der Reibfläche. 
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Bild 3-32: Geometrie für das Wärmeflussmodell 
Die allgemeine Wärmeleitungsgleichung lautet: 
( )T
t
T
cp ∇∇=∂
∂ λρ . (3.91) 
Es gibt keine Wärmeströme über die Systemgrenze am linken und rechten Rand 
wegen der Symmetrie bezüglich der Lamellenmittellinie, es folgen dann die 
entsprechenden Randbedingungen: 
0,0
22
=
∂
∂
=
∂
∂
+=−= BTBSL
d
dz
BT
d
z
SL
z
T
z
T λλ . (3.92) 
Die flächenspezifische Reibleistung ist von der Radialkoordinate abhängig. Sie 
beträgt an der Stelle r auf der Reibfläche 
( ) ( ) ( )rvrprq rP µ= . (3.93) 
Der Reibwert µ kann beispielsweise durch eine statische Reibwertkennlinie 
charakterisiert werden, weil das einfachste Reibmodell für die Berechnung der 
Reibenergie bei der thermischen Modellierung bereits ausreicht. Der überwiegende 
Anteil an Reibwärme wird von der Reibfläche in die Stahllamelle geleitet und dort 
gespeichert. Es lässt sich dadurch erklären, dass der Wärmeleitkoeffizient des 
Papierreibbelags um zwei Größenordnungen kleiner als der des Stahls ist. Die 
Lamellen werden ständig durch das strömende Öl gekühlt. Die flächenspezifische 
Kühlleistung an der Stelle r auf der Reibfläche wird durch den Wärmeübergangs-
koeffizient RFα  zwischen der Reibfläche und dem Kühlöl berechnet, der in dem 
nächsten Abschnitt genauer beschrieben wird 
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( ) ( )( )rTrTrq OelRFRFK −= α)( . (3.94) 
Um die partielle Differentialgleichung numerisch zu lösen, wird der betrachtete 
Bereich in kleine Gitter diskretisiert und die Finite-Differenzen-Methode (FDM) 
angewendet. Je feiner diskretisiert wird, desto besser wird die partielle Differential-
gleichung für die Wärmeleitung numerisch angenähert. In Bild 3-33 wird ein 
Volumenelement dargestellt. Im Folgenden wird die Formel zur Berechnung der 
Temperatur dieses Volumenelements hergeleitet. 
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Bild 3-33: Volumenelement 
Die Wärmeströme zwischen den Volumenelementen resultieren aus den 
Temperaturdifferenzen in dem vorangegangenen Zeitschritt. Sie lassen sich mit der 
Fourier-Gleichung bestimmen. Wegen der angenommen Symmetrie in der Umfangs-
richtung wird keine Wärmeleitung in der Umfangsrichtung berücksichtigt. Die ein- und 
ausfließende Wärme in der axialen Richtung innerhalb der Zeit ∆t sind 
( ) ( )
t
z
ttrzTttrzzT
rrQ ∆
∆
∆−−∆−∆−∆∆= ,,,,1 ϕλ
, (3.95) 
( ) ( )
t
z
ttrzzTttrzT
rrQ ∆
∆
∆−∆+−∆−∆∆= ,,,,2 ϕλ
. (3.96) 
Dementsprechend sind die Wärmetransporte in der radialen Richtung 
( ) ( )
t
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ttrzTttrrzT
z
r
rQ ∆
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, (3.97) 
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Die Änderung der im Volumenelement gespeicherten Energie in einem Zeitschritt 
entspricht 
( ) ( )( )ttrzTtrzTzrrcQ p ∆−−∆∆∆=∆ ,,,,ϕρ . (3.99) 
Die Energiebilanz des betrachteten Volumenelements lässt sich mit der folgenden 
Gleichung aufstellen: 
4321 QQQQQ −+−=∆ . (3.100) 
Daraus ergibt sich die Temperatur des Volumenelements zum Zeitpunkt t aus den 
Temperaturen aller angrenzenden Volumenelemente zum Zeitpunkt t-∆t: 
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In alle auf der Reibfläche befindlichen Volumenelemente fließt noch ein Wärmestrom 
resultierend aus der Reib- und Kühlleistung. Für die Aufteilung des Wärmestroms 
nach der Stahllamelle und dem Reibbelag sorgt die Bedingung, dass die auf der 
Reibfläche berührenden Volumenelemente beider Seiten stets die gleiche 
Temperatur haben. Das heißt, die Temperaturen aller Volumenelemente auf der 
Reibfläche werden gleichzeitig berechnet. Außer der Zwangskonvektion durch das Öl 
wird die Kühlwirkung der Wärmeübergänge am Innen- und Außenradius, besonders 
an der Mitnehmerverzahnung, modelliert. Es hat zur Folge, dass Wärmeströme aus 
den Volumenelementen am Innen- und Außenrand infolge des Wärmeübergangs 
fließen. In Bild 3-34 wird beispielsweise ein diskretisiertes Modell in Form eines 
Gitterpunktnetzes dargestellt. Dabei werden auch alle Wärmeübergänge am Rand 
gekennzeichnet. Es lässt sich im Bild erkennen, dass der Reibbelag wegen seiner 
schlechten Wärmeleitfähigkeit feiner diskretisiert wird. Dagegen ist der Stahl ein sehr 
guter Wärmeleiter, d. h. die Stahllamelle und der Belaglamellenträger verfügen über 
größere Gitter. 
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Bild 3-34: Gitterpunkte für das Wärmeflussmodell 
Im Vergleich zu einem Massenpunktwärmeflussmodell erhält man durch das diskrete 
Lamellenwärmeflussmodell ein genaueres Ergebnis und vor allem die Verteilung der 
Temperatur innerhalb des Lamellenpakets, weil der interne Wärmeleitungsvorgang 
modelliert wird. Die Flexibilität des Modells wird durch die frei definierbaren 
Randbedingungen für die Wärmeübergänge nach außen gewährleistet. Zu beachten 
ist, dass das Lamellenwärmeflussmodell nur die Temperatur einer Reibfläche 
berechnet. Wenn man die unterschiedlichen Reibenergieeinträge einzelner Reib-
flächen wegen der Verzahnungsreibung berücksichtigt, gelten für jede Reibfläche 
andere Randbedingungen. 
Das FDM Wärmeflussmodell kann beispielsweise in Matlab/Simulink durch eine S-
Funktion implementiert werden. Es besitzt gegenüber einem detaillierten FEM Modell 
eine sehr kurze Rechenzeit. Das maximal zulässige Zeitinkrement für die 
Berechnung hängt von den Materialeigenschaften des Reibbelags und der axialen 
Länge jedes Gitters ab. Es beträgt nach der Theorie der Finite-Differenzen-Methode 
[SM78]: 
( )
RB
RBpRB zct
λ
ρ 2,
max
25,0 ∆
=∆ . (3.102) 
Das Bild 3-35 stellt beispielsweise die simulierte Temperaturverteilung einer 
Reibfläche in der Axialrichtung während einer Hochlastschaltung dar. Der große 
Temperaturgradient innerhalb des Reibbelags wegen seiner schlechten Wärmeleit-
fähigkeit ist dabei deutlich zu erkennen. Die maximale Temperatur befindet sich auf 
der Reibfläche. Da der Stahl ein guter Wärmeleiter ist, ist die Temperatur innerhalb 
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der Stahllamelle und dem Belagslamellenträger annährend gleichmäßig. Die 
Temperatur des Belaglamellenträgers ist während der Reibphase viel niedriger als 
die auf der Reibfläche. Damit lässt sich die Gültigkeit der Annahme bei dem 
Massenpunktwärmeflussmodell, dass die Reibwärme zuerst nur in Stahllamellen 
gespeichert wird, bestätigen. Eine momentane Temperaturverteilung sowohl in der 
Radialrichtung als auch in der Axialrichtung wird in Bild 3-36 visualisiert. 
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Bild 3-35: Temperaturverteilung in Axialrichtung wä hrend einer Hochlastschaltung, 
der Parameter τ entspricht einer dimensionslosen Zeit 
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Bild 3-36: momentane Temperaturverteilung bei τ = 1 
Bei der Modellierung wird zuerst vorausgesetzt, dass die Kühlöltemperatur bzw. die 
Ölsumpftemperatur bekannt ist. Dies hat den folgenden Hintergrund, dass die 
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Ölsumpftemperatur in der Praxis oft mit einem Temperatursensor gemessen wird und 
für die Temperaturberechnung bereits zur Verfügung steht. Für den Fall, dass die 
Ölsumpftemperatur einer unbekannten Größe entspricht, kann das bisherige 
Lamellenwärmeflussmodell erweitert werden, indem der Ölsumpf als eine externe 
thermische Masse abgebildet und zum Modell hinzugefügt wird. Die Erweiterung ist 
besonders in der frühen Entwicklungsphase sinnvoll, weil noch keine Prototypen 
vorhanden und Messungen nicht durchführbar sind. Das erweiterte Modell wird in 
Bild 3-37 illustriert.  
Ölsumpf
Umgebung
vom Spritzöl
abgeführte Wärme
Reiblamellen
 
Bild 3-37: erweitertes Wärmeflussmodell mit Ölsumpf  
Die durch das Spritzöl bei der Zwangskonvektion abgeführte Wärme aller 
Reibflächen wird in den Ölsumpf zugeführt. Es hat zur Folge, dass das Öl im 
Ölsumpf erwärmt wird. Die Ermittlung der Ölsumpftemperatur erfolgt mit der 
folgenden Gleichung, wobei der Wärmeübergang zwischen dem Ölsumpf und der 
Umgebung aus Erfahrungswerten geschätzt werden soll 
( )UmgebungSumpfUmgSuKSumpfSumpfOelpOel TTPdt
dT
Vc −−= −αρ , . (3.103) 
Dabei muss noch darauf geachtet werden, dass die Dichte und spezifische 
Wärmekapazität des Öls von der Temperatur abhängig sind. 
 
3.4.3 Bestimmung des Wärmeübergangskoeffizienten 
Ein wichtiger Punkt wird bisher noch nicht erklärt, wie der Wärmeübergangs-
koeffizient für die Zwangskonvektion bestimmt werden kann. Dieser Koeffizient 
beschreibt die Kühlwirkung durch das Öl und ist für die thermische Berechnung von 
elementarer Bedeutung. In der Regel kann der Wärmeübergangskoeffizient wegen 
seiner zahlreichen Einflussgrößen nur messtechnisch ermittelt werden. Zum Beispiel 
wird in [RO04] der Wärmeübergangskoeffizient in Abhängigkeit von dem Kühlöl-
volumenstrom und der Differenzdrehzahl an der Lamellenkupplung experimentell 
bestimmt. Die Abhängigkeit von Messungen stellt jedoch ein Problem dar. In der 
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frühen Entwicklungsphase sind oft keine Messergebnisse verfügbar, womit der 
Wärmeübergangskoeffizient abgeschätzt werden kann. Daher ist hilfreich, wenn der 
Wärmeübergangskoeffizient und sein Zusammenhang zu den Einflussgrößen 
gleichungsbasiert geschätzt werden können.   
Ein solcher Ansatz ist die sogenannte Nusselt-Funktion. In der Nusselt-Funktion wird 
die Beziehung zwischen Nusseltzahl, Reynoldszahl und Prandtlzahl beschrieben. Es 
gilt 
21 PrRe0
AAANus = , (3.104) 
wobei 210 ,, AAA  Parameter sind. Aus dieser Beziehung ergibt sich der 
Wärmeübergangskoeffizient 
L
cLV
A
A
Oel
OelOelp
A
Oel
OelOel
RF
λ
λ
η
η
ρα
21
,
0 











= . (3.105) 
Damit wird die Beziehung zwischen dem Wärmeübergangskoeffizienten und den 
wichtigsten Einflussgrößen durch eine Gleichung dargestellt. Zum Beispiel kann man 
damit die Abhängigkeit der Wärmeabführung von dem Kühlölvolumenstrom 
abschätzen. Die Parameteridentifikation erfolgt mit Hilfe der Methode der kleinsten 
Fehlerquadrate. Dabei handelt es sich um die Parameteridentifikation nichtlinearer 
Systeme. Wenn keine Temperaturmessungen bekannt sind, können Erfahrungswerte 
aus anderen Projekten herangezogen werden. Die Parameter müssen für drei 
Betriebsmodi ermittelt werden, nämlich schlupfende geschlossene Kupplung, nicht 
schlupfende geschlossene Kupplung und offene Kupplung, weil unterschiedliche 
thermodynamische Bedingungen bei den drei Betriebsmodi vorliegen.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Modelle zur Lebensdauervorhersage 76 
4 Modelle zur Lebensdauervorhersage 
Die Lebensdauer einer nasslaufenden Lamellenkupplung wird hauptsächlich durch 
die thermische Degradation und den Lamellenverschleiß begrenzt. Außerdem treten 
die so genannten Spontanschädigungen bei Missbrauchsfällen auf, wenn die 
Beanspruchungen auf die Lamellenkupplung weit über ihre zulässige Belastungs-
grenze hinaus liegen. Um die Lebensdauer und damit die Zuverlässigkeit der 
Lamellenkupplung sicherzustellen, sind grundlegende Untersuchungen zu den 
ablaufenden Verschleißmechanismen und zur Verschleißentwicklung abhängig von 
tribologischen Beanspruchungen notwendig. Dieses Kapitel befasst sich mit dem 
Lebensdauer- und Verschleißverhalten der nasslaufenden Lamellenkupplung. 
Typische Schadensfälle werden zuerst erläutert. Dann werden die Spontanschä-
digungen und die Maßnahmen zur Vermeidung der Überbeanspruchungen 
behandelt. Danach werden Ansätze zur Lebensdauervorhersage hinsichtlich der 
kumulativen Schädigung der Lamellenkupplung vorgestellt. Sowohl die thermische 
Degradation als auch der Lamellenverschleiß, dessen Erscheinung der 
Lamellendickenabnahme entspricht, werden dabei genauer untersucht. Wegen der 
Komplexität des tribologischen Systems können die Beziehungen zwischen den 
Verschleißmechanismen und deren wichtigsten Einflussgrößen nur näherungsweise 
beschrieben werden. Trotzdem sind qualitative und begrenzt quantitative Aussagen 
zur Bauteilzuverlässigkeit mit diesen Ansätzen möglich. Damit können zuverlässige 
Bauteildimensionierungen mit Hilfe der Simulationstechnik bereits in der frühen 
Phase der Entwicklung gesichert werden. 
 
4.1 Typische Schadensmechanismen 
Mit der immer zunehmenden Motorleistung und einem begrenzten Bauraum steigen 
ständig die Anforderungen an die mögliche Leistungsdichte einer nasslaufenden 
Lamellenkupplung. Trotz der hohen Leistungsdichte müssen alle nasslaufenden 
Lamellenkupplungen über die gesamte Fahrzeuglebensdauer zuverlässig im Betrieb 
sein. Ausgeprägte sukzessive Verschleißerscheinungen und sogar spontane Ausfälle 
sollen durch geeignete Dimensionierung und Schutzmaßnahmen vermieden werden. 
Aufgrund der besonderen Eigenschaften des ATF Öls und des porösen 
Papierreibbelags weisen nasslaufende Lamellenkupplungen spezifische Reibungs- 
und Verschleißcharakteristiken auf. Die am häufigsten vorkommenden Schädigungs-
arten können gemäß Bild 4-1 in zwei Gruppen unterteilt werden, in die spontanen 
und die kumulativen Schädigungen. 
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Spontane Schädigungen
 Hitzeflecken auf Stahllamellen
 Tellern, plastische Verformung Stahllamellen
 Verbrennung Reibbelag
Kumulative Schädigungen
 Materialverlust Reibbelag (Dickenabnahme)
 Abnahme Reibwertniveau (Leistungsdichte) 
 Abnahme Reibperformance (Reibschwingung)
Ausfallkriterien
Funktion / Komfort
Lebensdauer
Lamellenkupplung  
Bild 4-1: typische Schäden einer nasslaufenden Lame llenkupplung 
Die Hitzeflecken, die Wellung der Stahllamellen und die Verbrennung des Reibbelags 
gehören zu den meist vorkommenden Spontanschädigungen. Die ersten beiden 
Phänomene lassen sich der irreversiblen thermomechanischen Verformung des 
Stahls zuordnen. Das letztere entspricht der Verbrennung der organischen Stoffe. 
Diese Spontanschädigungen kommen vor, wenn die Lamellenkupplung extrem 
hohen tribologischen Beanspruchungen unterliegt und die Temperaturgrenze des 
Papierreibbelags weit überschritten wird. Bei nasslaufenden Lamellenkupplungen mit 
Papierbelägen sind die Hitzeflecken die am häufigsten vorkommenden Spontan-
schädigungen. Es handelt sich um eine durch extrem hohen Reibenergieeintrag in 
einer sehr kurzen Zeit hervorgerufene topographische Veränderung der Stahl-
lamellenoberfläche (vgl. Bild 4-2). Die Spontanschädigungen können bereits 
innerhalb weniger Schaltzyklen auftreten. Sie verursachen Funktionsstörungen und 
führen unter Umständen zu einem sofortigen Ausfall des Kupplungssystems. In dem 
nächsten Abschnitt wird genauer darauf eingegangen. 
In der Praxis werden die lebensdauerkritischen Spontanschädigungen weitestgehend 
durch geeignete Maßnahmen vermieden. Demgegenüber sind oft die kumulativen 
Schädigungen die Mechanismen, die die Lebensdauer der nasslaufenden Lamellen-
kupplung bestimmen. Sie stellen die sukzessiven Veränderungen der tribologisch 
beanspruchten Reibpaarung dar, d. h. eine allmähliche Verschlechterung des 
Schaltverhaltens über größere Schaltzahlen hinweg.  
Durch thermomechanische und mechanochemische Vorgänge entsteht der 
Materialverlust des Reibbelags. Wenn die Dickenabnahme der Lamellen infolge des 
Materialverlustes den zulässigen Grenzwert übersteigt, führt es zum Versagen des 
Stellsystems und ggf. noch zu schlimmen Folgeschäden. Neben dem Lamellen-
verschleiß ändert sich der mittlere dynamische Reibwert während der Lebensdauer. 
Höhere Beanspruchungen führen in der Regel zur Abnahme des Reibwertniveaus, 
welches als thermische Degradation bezeichnet wird. Der niedrigere Reibwert hat zur 
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Folge, dass sich die mögliche Leistungsdichte der Lamellenkupplung verringert. 
Außer der Änderung des Reibwertmittelwertes ist die gesamte Reibcharakteristik 
ebenfalls variabel. Eine ungünstige Reibcharakteristik verursacht die Reib-
schwingung und beeinträchtigt somit den Komfort. Es entspricht einer Abnahme der 
Reibwertperformance. Die Verschleißmechanismen der thermischen Degradation 
und des Lamellenverschleißes werden in den nächsten Abschnitten näher 
untersucht, um Ansätze zur Lebensdauervorhersage zu erarbeiten. 
Sittig hat in ihrer Arbeit [SI07] die tribologisch induzierten oberflächennahen 
Veränderungen der Reibpaarung einer nasslaufenden Lamellenkupplung durch 
umfangreiche Oberflächenanalyseverfahren experimentell untersucht, um die 
Korrelationen zwischen dem Reib-, Verschleißverhalten und den physikalischen, 
chemischen Veränderungen der Grenzschichten zu finden. In Tabelle 4-1 werden 
einige wichtige Kenntnisse aus ihrer Beobachtung zusammengestellt. Die thermische 
Degradation wird durch das Zusammenspiel der Veränderungen aller Bestandteile 
des tribologischen Systems bestimmt, wobei die Porosität des Reibbelags und der 
Gehalt der Additive die wichtigste Rolle spielen. Für den Lamellenverschleiß müssen 
alle tribologischen Vorgänge am Reibbelag genauer betrachtet werden. 
 
Tabelle 4-1: tribologisch induzierte Veränderungen der Reibpaarung 
 
tribologisch induzierte Veränderungen 
Stahllamelle 
"Polierprozess" - Polieren der höchsten Rauheitsspitzen, keine 
makroskopische Dickenabnahme 
Reibbelag 
"Einglättungsprozess" - Setzen des Belagswerkstoffs, Ablagerung der 
Abbauprodukte der Öladditive in den Poren des Reibbelags, 
Carbonisierungsreaktion der Faser 
ATF Grundöl Oxidation, Alterung 
ATF Addiviten 
thermischer Abbau, chemische Reaktionen mit Stahl und Belagwerkstoff, 
Bildung einer tribologischen Grenzschicht 
 
Die Ausfallkriterien der nasslaufenden Lamellenkupplung werden in der vorliegenden 
Arbeit in Anlehnung an Hämmerl [HA94] hinsichtlich des Reibwertes und des 
Lamellenverschleißes wie folgt definiert. 
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1) Lamellenverschleiß ─ die gesamte Dickenabnahme des Lamellenpakets 
überschreitet die Verschleißreserve, die durch das Lüftspiel und Stellsystem 
bestimmt wird: zulges dd ∆≥∆ . 
2) Reibwertniveau ─ der mittlere dynamische Reibwert sinkt um 10% ab: 
%101 ≥−=∆
fnachEinlauµ
µµ . 
3) Reibperformance ─ die Änderung des Reibwertgradients von 15% auf 85% 
der Anfangsdifferenzgeschwindigkeit ist größer als 15% des Wertes nach dem 
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Es gilt, sobald ein Kriterium erfüllt ist, werden die vorgeschriebenen Funktionen der 
Lamellenkupplung nicht mehr gewährleistet. Die Lamellenkupplung fällt damit aus. Je 
nach dem Anwendungsfall kann jedes der drei Ausfallkriterien zuerst eintreffen.  
Eine rechnerische Lebensdauervorhersage der nasslaufenden Lamellenkupplung 
erweist sich als kompliziert und schwer realisierbar. Bisher existieren nur grobe 
empirische Verschleißgesetze, welche auf Messdaten beruhen, weil die Verschleiß-
mechanismen noch nicht ausreichend erforscht worden sind und deren exakte 
mathematische Beschreibungen als kaum möglich gelten. Da leistungsfähige 
Werkzeuge zur Lebensdauervorhersage bisher noch fehlen, geht man in der Praxis 
experimentell vor, um die Mindestlebensdauer der Lamellenkupplung abzusichern. 
Die Daten, die zur Bestimmung des Verschleißverhaltens erforderlich sind, werden 
mit Hilfe von Kupplungsprüfständen und ggf. in Fahrversuchen ermittelt. Trotz der 
Abweichungen von den realen Beanspruchungen ist der Prüfstandsversuch 
notwendig, um unterschiedliche Reibpaarungen und Systeme stets unter objektiv 
gleichen Bedingungen miteinander zu vergleichen. 
 
4.2 Spontanschädigungen 
Die am häufigsten vorkommende Spontanschädigung einer nasslaufenden Lamellen-
kupplung mit Papierreibbelag ist die Entstehung von Hitzeflecken auf den 
Stahllamellen. Die Flecken sind in der Regel gelb-braun und teilweise blau verfärbt. 
In ihren Zentren werden vielfach muldenförmige Vertiefungen und geglättete 
Oberflächenrauheit beobachtet [HA94]. In Bild 4-2 wird eine mit Hitzeflecken 
versehene Stahllamelle dargestellt. Die Hitzeflecken werden erst durch extrem hohe 
Temperaturen auslöst, wenn die Lamellenkupplung innerhalb einer sehr kurzen Zeit 
sehr hohe Energie absorbieren muss. Beim Normalbetrieb treten Hitzeflecken nicht 
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auf. Die beobachteten Glättungen und Vertiefungen in den Hitzeflecken können nach 
[HA94] durch Materialabtrag auf hohem Temperaturniveau und anschließendem 
Schrumpfen bei Abkühlung erklärt werden. Nachdem die ersten Hitzeflecken 
hervorgerufen worden sind, wird die Bildung weiterer Hitzflecken selbsttätig verstärkt, 
welches einem instabilen Vorgang entspricht. Dieses Phänomen wird in der Literatur 
als TEI, reibungserregte thermoelastische Instabilität, bezeichnet [YI00]. Diese 
selbsttätige Verstärkung der Hitzeflecken-Bildung lässt sich durch die zunehmend 
ungleichmäßigere Pressungsverteilung infolge der thermischen Verformung der 
Stahllamellen erklären. Es existieren an Stellen der Überhöhungen lokale Pressungs-
erhöhungen, die zu sehr hohen lokalen Reibleistungen führen. Die örtliche 
Konzentration der Reibleistung und des Temperaturanstiegs verursacht große 
Temperaturgefälle und damit eine verstärkte thermische Volumenausdehnung im 
Hitzefleckenbereich.  
 
Bild 4-2: Hitzeflecken 
Die Hitzeflecken führen oft zu einer irreversiblen Reibwertabnahme und ggf. sogar zu 
einer heftigen Reibwertschwankung während der Schaltung. Außerdem bewirkt die 
plastische Deformation der Stahllamellen eine erhöhte Verschleißrate des Reib-
belags wegen des inhomogenen Reibenergieeintrags und der erhöhten Pressung. 
Demzufolge wird der normale Betrieb der Lamellenkupplung nach der Entstehung 
der Hitzeflecken nicht mehr gewährleistet.  
Die anderen Spontanschädigungen, wie das Tellern der Stahllamellen und die 
Verbrennung der Reibbeläge, hängen eng mit dem Entstehungsmechanismus der 
Hitzeflecken zusammen. Alle diese Schädigungen werden durch plötzliche hohe 
Temperaturanstiege verursacht und führen zum sofortigen Ausfall der Lamellen-
kupplung. Nach der Theorie von TEI gilt die folgende Beziehung [YI00, HI07]: 
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wobei dα  die Wärmeausdehnungszahl und ν  die Poissonzahl sind. Die Gleichung 
stellt den Zusammenhang zwischen den Werkstoffkennwerten und der kritischen 
relativen Geschwindigkeit, die zur möglichen Hitzeflecken-Bildung führt, dar. Aber 
viele wichtige Einflussfaktoren, wie die Kühlbedingung, können nicht mittels dieses 
Ansatzes untersucht werden, was einen großen Nachteil darstellt. 
Ein anderes Vorgehen zur Vorhersage der Spontanschädigung beruht auf dem 
Wärmeflussmodell, das in Abschnitt 3.4 hergeleitet wird. Mit Hilfe des 
Wärmeflussmodells kann man das so genannte Grenzbelastungsdiagramm für die 
nasslaufende Lamellenkupplung erstellen, wobei die Belastungsgrenze durch die 
kritische Temperatur des Reibbelags, die aus TGA ermittelt werden kann, bestimmt 
wird. Ein Beispiel für das Grenzbelastungsdiagramm wird in Bild 4-3 dargestellt. An 
der Grenzkurve, die je nach der Kühlbedingung variiert, wird die kritische Temperatur 
erreicht. Bei der Untersuchung kann man vereinfacht annehmen, wenn die 
tribologischen Beanspruchungen aller Schaltungen unterhalb der Grenzkurve liegen, 
treten keine Spontanschädigungen auf. Oberhalb der Grenzkurve ist die Gefahr 
eines Totalausfalls der Lamellenkupplung infolge einer Überbeanspruchung groß. Mit 
dem Grenzbelastungsdiagramm wird es möglich, Bedingungen für das Auftreten der 
Spontanschädigungen vorherzusagen. Es muss aber an der Stelle darauf 
hingewiesen werden, dass das Wärmeflussmodell in der vorliegenden Arbeit 
eigentlich nur bis zu einer bestimmten Temperaturgrenze gültig ist. Bei hohen 
Temperaturen, wo deutliche thermische Verformungen erfolgen, müsste stattdessen 
ein komplexes thermomechanisches Modell für die Berechnung eingesetzt werden, 
das gleichzeitig viel Rechenaufwand mit sich bringt. In der Regel genügt aber für die 
Abschätzung der Grenzbelastungen ein reines Wärmeflussmodell. 
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Bild 4-3: Grenzbelastungsdiagramm 
Im Automobil werden in der Regel Sicherheitsfunktionen für Lamellenkupplungen in 
elektronisch gesteuerten Systemen implementiert, um Überbeanspruchungen zu 
vermeiden. Anhand des Grenzbelastungsdiagramms, das experimentell bestimmt 
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wird, erkennt die Steuerung kritische Situationen und greift dann in das System ein. 
Zum Beispiel wird die Lamellenkupplung geöffnet oder das Kupplungsmoment 
reduziert, um einen weiteren Temperaturanstieg zu vermeiden. 
 
4.3 Thermische Degradation 
Die Verschleißmechanismen bei der thermischen Degradation einer nasslaufenden 
Lamellenkupplung entsprechen zum einen der Verglasung der Reibbelagoberfläche 
und zum anderen der Carbonisierung des Papierreibbelags. Die Folgen sind ein 
verringertes Reibwertniveau und eine schlechtere Reibperformance. Der Begriff 
Verglasung beschreibt hier sowohl die Änderungen der Grenzschicht des Reibbelags 
aufgrund der Überhitzung als auch den thermischen Abbau der Öl-Additive und die 
Beimengung der porösen Belagoberfläche mit kleinen Verschleißpartikeln. Die 
Verglasung tritt in der Regel bereits bei niedrigeren Reibflächentemperaturen auf, wo 
der thermische Abbau der Öl-Additive beginnt. In diesem Fall bleibt die Ölsumpf-
temperatur oft in einem unkritischen Bereich. Da aber das Öl und somit die Additive 
durch die Reiboberflächen fließt, führt eine Reibflächentemperatur, die oberhalb der 
kritischen Temperatur der Öl-Additive liegt, bereits zum thermischen Abbau der Öl-
Additive an den Reibflächen. Wenn höhere Reibflächentemperaturen während des 
Betriebs erreicht werden, existiert als Ursache der thermischen Degradation außer 
der Verglasung noch die Carbonisierungsreaktion der celluloseartigen Faser. Sie 
wird ab der kritischen Temperatur der Carbonisierungsreaktion für die thermische 
Degradation relevant [YA97, TA92, MA03], was den Einfluss der Verglasung sogar 
überwiegen kann.  
Newcomb schlägt in seiner Arbeit [NE06] vor, die Verschleißerscheinung Verglasung 
ausschließlich für die Ablagerung der Abbauprodukte der Öl-Additive auf der 
Belagsoberfläche zu verwenden. Dieser Vorschlag ist insofern berechtigt, da die 
Ölablagerung der dominierende Prozess während der Verglasung der Belagober-
fläche ist. Durch die Ölablagerungen werden die Poren auf der Reibbelagoberfläche 
verstopft und die Porosität des Reibbelags nimmt deswegen ständig ab.  
Es gibt noch keine allgemeine Kenngröße, welche die Verglasung eindeutig 
beschreibt. Mit Hilfe des engen Zusammenhangs zwischen der Verglasung und der 
Porosität kann man die Verglasung näherungsweise quantifizieren, indem man die 
Porosität des Reibbelags bestimmt. Dies geschieht oft durch den Öltropfentest, 
wobei die Porosität indirekt aus der Absorptionszeit gemessen wird. Da sich die 
Porosität nicht linear zur Absorptionszeit des Öltropfens verhält, ist die praktische 
Zuordnung mittels einer Kennlinie, die mit einem Streuband versehen ist, möglich. In 
Bild 4-4 werden rasterelektromikroskopische Aufnahmen von zwei Reibbelag-
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oberflächen dargestellt. Der Reibbelag rechts unterliegt im Vergleich zum Reibbelag 
links höheren tribologischen Beanspruchungen, was zu einer deutlich geringeren 
Porosität führt. Die Faser-Harz-Pore Struktur ist bei dem stark beanspruchten 
Reibbelag nicht mehr deutlich erkennbar. Der Reibbelag rechts ist dementsprechend 
stark verglast. Da die charakteristische Reibeigenschaft des Papierreibbelags aus 
seiner typischen Oberflächenstruktur resultiert, beeinträchtigt die geschädigte 
Oberflächenstruktur infolge der Verglasung seine gute Reibeigenschaft. Die 
Drainagewirkung verschlechtert sich bei geringerer Porosität und der Reibbelag kann 
weniger Öl aufnehmen. Außerdem leidet die Reibperformance unter dem ständig 
verringernden Additivengehalt infolge des Verglasungsvorgangs. 
 
Bild 4-4: rastermikroskopische Aufnahme der Reibbel agoberfläche [HE09] 
links: normal beanspruchter Reibbelag, rechts: star k beanspruchter Reibbelag 
Die hoch belasteten Lamellenkupplungen unterliegen hohen tribologischen 
Beanspruchungen, die zu hohen Temperaturen führen. Bei hohen Reibflächen-
temperaturen, besonders die im Bereich der kritischen Temperatur gemäß TGA 
liegen, zersetzen sich während der Carbonisierungsreaktion die chemischen 
Bindungen der celluloseartigen Faser. Aus langkettigen Polymeren entstehen nach 
der Reaktion spröde Karbide. Dadurch verringert sich der Fasergehalt des 
Papierreibbelags und viele Karbide bleiben im Reibbelag stecken. Somit verändert 
sich die chemische Zusammensetzung innerhalb des Reibbelags. Da die 
celluloseartige Faser für die mechanische Festigkeit des Papierreibbelags sorgt, 
nimmt die Schubfestigkeit beim geringeren Fasergehalt ab. Eine geringere 
Schubfestigkeit als Folge der thermischen Degradation führt wiederum zu einer 
schlechteren Reib- und Verschleißeigenschaft des Reibbelags. Der Zusammenhang 
zwischen der Schubfestigkeit und Reib- sowie Verschleißeigenschaft wird bereits von 
Chen [CH93] experimentell nachgewiesen. 
Die thermische Degradation hat die Abnahme des mittleren dynamischen Reibwertes 
und eine Verschlechterung der Reibcharakteristik zur Folge. Deshalb ist sie 
hauptsächlich für die Ausfallkriterien 2) und 3) verantwortlich. Hensel [HE09] hat 
durch umfangreiche Prüfstandsmessungen die thermische Degradation im Vergleich 
zum Lamellenverschleiß als die kritischere kumulative Schädigung, die die 
Lebensdauer bestimmt, identifiziert. Sittig [SI07] betrachtete die Verschlechterung 
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der Reibungseigenschaft auch als das wichtigere Lebensdauerkriterium. Dagegen 
zeigen andere Untersuchungen wie [HA94, SA07], dass der Lamellenverschleiß 
gemäß des ersten Ausfallkriteriums unter Umständen auch als das kritische Kriterium 
eintrifft, besonders bei extrem hoher Reibarbeit und gleichzeitig hoher Reibflächen-
temperatur.  
In Bild 4-5 wird eine Beispielmessung aus [HE09] zur Abnahme des Reibwertniveaus 
einer nasslaufenden Lamellenkupplung als Folge der thermischen Degradation 
während eines Einstufendauerschaltversuches am Prüfstand dargestellt. Von 
Laststufe 1 bis Laststufe 3 steigt die tribologische Beanspruchung. Da bei einem 
Einstufenversuch immer der gleiche Schaltzyklus durchgeführt wird, eignet er sich 
besonders zur Untersuchung, wie sich der Reibwert bei bestimmter Laststufe mit 
zunehmender Schaltungszahl entwickelt. Die Grenze für den zulässigen minimalen 
Reibwert wird im Bild mit der gestrichelten Linie gekennzeichnet, die nach dem 
zweiten Ausfallkriterium 90% des Anfangswertes entspricht. Es gilt, sobald diese 
Grenze unterschritten wird, wird von einem Ausfall der Lamellenkupplung 
ausgegangen. Man erkennt aus der Messung, dass die Lamellenkupplung bei 
Laststufe 1 und 2 nach 20000 Schaltungen noch nicht ausfällt. Dagegen bei der 
hohen Laststufe 3 entspricht die Kupplungslebensdauer nur knapp über 2000 
Schaltungen. 
 
Bild 4-5: Abnahme des Reibwerts infolge der thermis chen Degradation [HE09] 
Es herrscht zur Zeit noch keine einheitliche Meinung dazu, ob und wie sich die 
Abnahme des sich ändernden Reibwertes von einer oder mehreren Kenngrößen 
beschreiben lässt. Das entspricht einer der Zentralaufgaben, um die Lebensdauer-
vorhersage der nasslaufenden Lamellenkupplung hinsichtlich ihres Reibverhaltens zu 
ermöglichen. Ganz intuitiv lässt sich dabei auf die Abhängigkeit der Reibwert-
degradation von den tribologischen Beanspruchungen schließen, die hauptsächlich 
durch die Reibleistung, die Reibarbeit und die Temperatur gekennzeichnet sind. 
Diese Abhängigkeit wird durch zahlreiche Messungen, zum Beispiel in [WI05, HE09], 
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bestätigt. Aber die Fragestellung, wie die genauere Beziehung der einzelnen 
Beanspruchungsgrößen zu der Reibwertänderung ist, kann jedoch nicht beantwortet 
werden. Es existieren zur Zeit noch keine aussagekräftigen Ansätze dazu.  
Osanai [OS90] und Takezaki [TA92] haben durch experimentelle Untersuchungen 
eine starke Abhängigkeit zwischen dem dynamischen Reibwert und dem 
Carbonisierungsgrad der celluloseartigen Faser, nämlich dem Fasergehalt, 
festgestellt. Dabei werden nicht die Beanspruchungsgrößen direkt in Betracht 
gezogen, sondern wird stattdessen der Carbonisierungsgrad als eine Art 
"Zustandsgröße" des Reibbelags, die wiederum von den tribologischen 
Beanspruchungen abhängt, betrachtet. Gemäß der so genannten Reibwert-
Carbonisierungsgrad Kurve, die experimentell ermittelt werden kann, beginnt der 
Reibwert ab einem kritischen Carbonisierungsgrad, der bei ca. 60% liegt, stark zu 
sinken (vgl. Bild 4-6). Nach diesem Ansatz können die Abnahme des Reibwertes und 
damit die Kupplungslebensdauer durch die Modellierung der Carbonisierungsreaktion 
vorhergesagt werden, die einer bzw. mehreren chemischen Reaktionen entspricht. 
Ein mathematisches Modell für die Carbonisierung des Papierreibbelags findet man 
zum Beispiel in [YA97], wobei das Modell anhand eines Papierreibbelags mit einem 
hohen Gehalt an der celluloseartigen Faser annähernd verifiziert wird. Da zum einen 
die modernen Papierreibbeläge außer celluloseartiger Faser noch viele weitere 
Faserarten enthalten und zum anderen die Messung des Carbonisierungsgrades 
nicht immer gelingt [FI94], hat sich diese Methode nicht weit verbreitet.  
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Bild 4-6: typische Reibwert - Carbonisierungsgrad K urve 
In [MA03] wird die Beziehung zwischen dem Reibwert und der Porosität der 
Reibbelagoberfläche experimentell hergeleitet und graphisch dargestellt. Die 
Porosität kann demzufolge als eine wichtige Kenngröße über den aktuellen Zustand 
der Oberfläche des Papierreibbelags gesehen werden. Während sich der 
Carbonisierungsgrad auf den gesamten Reibbelag bezieht, beschreibt die Porosität 
ausschließlich die Grenzschicht an der Oberfläche. Die Abhängigkeit von der 
Porosität scheint deshalb plausibler zu sein, da die Grenzschicht das Reibverhalten 
bestimmt. Dieser starke Zusammenhang des Reibwertes von der Porosität wird auch 
in [SI07] bestätigt. Deshalb besteht eine wichtige Herausforderung bei der 
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Entwicklung des Papierreibbelags darin, sowohl hohe Porosität als auch hohe 
mechanische Festigkeit zu erreichen. Hinsichtlich der Lebensdauervorhersage bleibt 
diese Kenntnis bislang noch ungenutzt, weil zur Zeit noch keine physikalischen oder 
empirischen Ansätze existieren, um die Änderung der Porosität auf der 
Reibbelagoberfläche zu beschreiben. 
Bei der thermischen Degradation bzw. der Änderung der Reibeigenschaft handelt es 
sich um ein sehr komplexes Phänomen, das von vielen Prozessen abhängig ist. Ein 
Modell, das alle thermomechanischen und mechanochemischen Vorgänge genau 
beschreibt, ist in der nahen Zukunft nicht absehbar. Wegen der Komplexität der 
gesamten Problematik ist es in der Ingenieurpraxis deshalb zweckmäßiger, ein 
empirisches Näherungsverfahren, das auf Messungen basiert, anzustreben. Dieses 
Verfahren soll eine grobe Abschätzung der Kupplungslebensdauer hinsichtlich der 
thermischen Degradation ermöglichen. Der Bezug auf Messungen soll die 
Aussagekraft dieses Verfahrens gewährleisten. 
Ein gutes Beispiel entspricht der in der Betriebsfestigkeit weit verbreiteten 
Wöhlerlinie, mit deren Hilfe die Schwingfestigkeit von Werkstoffen oder Bauteilen bei 
bekannten Lastkollektiven ermittelt werden kann. In deren Analogie wird in der 
vorliegenden Arbeit der Begriff "tribologische Wöhlerlinie" eingeführt. Dabei handelt 
es sich um Wöhlerlinie-ähnliche Kennlinien, die die Beziehungen zwischen den 
tribologischen Beanspruchungen und der Lebensdauer hinsichtlich der thermischen 
Degradation charakterisieren. Da die thermische Degradation einer Systemeigen-
schaft entspricht, existieren verständlicherweise keine tribologischen Wöhlerlinien für 
Reibmaterialien. Die Kennlinien müssen immer systembezogen sein.  
Die Gültigkeit und Anwendbarkeit dieser tribologischen Wöhlerlinien werden durch 
die Fragestellung bestimmt, ob eine Kenngröße und bzw. welche Kenngröße, die auf 
das tribologische System wirkende Beanspruchungen repräsentieren kann. In der 
vorliegenden Arbeit wird empfohlen, die maximale Reibflächentemperatur während 
der Schaltung als die repräsentative Kenngröße für die tribologische Beanspruchung 
zu verwenden. Die Wahl dieser Kenngröße lässt sich durch die starke Abhängigkeit 
der Verglasung und Carbonisierung von der Spitzentemperatur, die während einer 
Schaltung erreicht wird, begründen. Außerdem wird der Grenzschichtaufbau 
ummittelbar von der Reibflächentemperatur beeinflusst. Die deutliche Temperatur-
abhängigkeit dieser komplexen Vorgänge wird in zahlreichen experimentellen 
Untersuchungen bereits beobachtet. Je höher die Temperatur, desto schneller 
degradiert die Reibpaarung der Lamellenkupplung. Weil die chemischen Reaktionen 
und thermischen Zersetzungen in der Regel exponentiell von der Temperatur 
abhängen, eignet sich die maximale Reibflächentemperatur besser im Vergleich zur 
mittleren Temperatur für die Beschreibung der Beanspruchung. In [HE09] wird 
festgestellt, dass neben der maximalen Reibflächentemperatur die spezifische 
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Reibleistung in manchen Fällen überlagert die Reibwertabnahme beeinflusst. Da die 
maximale Temperatur die dominante Größe bleibt, wird an dieser Stelle wegen der 
Handhabbarkeit darauf verzichtet, die spezifische Reibleistung als eine zusätzliche 
Kenngröße ins Modell mit einzubeziehen. 
Die Ermittlung der tribologischen Kennlinie für ein bestimmtes System soll am 
Prüfstand experimentell erfolgen. In Bild 4-7 wird die Prinzipskizze für die 
tribologische Wöhlerlinie dargestellt. 
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Bild 4-7: tribologische Wöhlerkennlinie 
Für die Lebensdauervorhersage soll außerdem eine lineare Schädigungs-
akkumulation angenommen werden. Die möglichen Erholungseffekte des Reibver-
haltens bei sehr niedrigen Laststufen werden vernachlässigt. Dann kann man durch 
bekannte Methoden aus der Betriebsfestigkeit wie die Miner-Regel die Schädigungs-
akkumulation berechnen. Damit wird die Lebensdauer der Lamellenkupplung anhand 
der tribologischen Wöhlerlinie und des tribologischen Lastkollektivs, das hier dem 
Kollektiv der maximalen Reibflächentemperaturen entspricht, vorhergesagt. 
Einige japanische Forscher sind in ihren Untersuchungen auf den gleichen Ansatz, 
wie der in der vorliegenden Arbeit als tribologische Wöhlerlinie vorgeschlagen wird, 
gekommen [FU07]. Damit dieser Ansatz in der Praxis eingesetzt werden kann, 
werden noch vertiefende Untersuchungen, besonders experimentell, benötigt.  
Die tribologische Wöhlerlinie bietet klare Vorteile, um eine optimierte 
Dimensionierung der Reibpaarung und eine gleichzeitige Sicherstellung der 
Systemzuverlässigkeit zu gewährleisten. Diese Methode ähnelt der etablierten 
Vorgehensweise bei der optimalen Konstruktion mechanischer Bauteilen im Hinblick 
auf die Betriebsfestigkeit. Ein deutlicher Nachteil dieses Ansatzes entspricht dem 
hohen experimentellen Aufwand zur Ermittlung der tribologischen Wöhlerlinie. Da die 
Kennlinie systembezogen ist, muss sie nach jeder Änderung im System neu 
gemessen werden. Dieser große Aufwand kann manchmal wirtschaftlich kaum 
vertretbar sein, da kostspielige Prüfstände für die Messungen zur Verfügung gestellt 
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werden müssen und die Messungen oft über Tage dauern. Es wird an der Stelle 
auch darauf hingewiesen, dass größere Streuungen bei der Messung von der 
tribologischen Wöhlerlinie als von der Wöhlerlinie für die Schwingfestigkeit zu 
erwarten sind. 
In diesem Abschnitt wird bis jetzt stillschweigend angenommen, dass der Reibwert 
mit zunehmender Betriebsdauer ständig abnimmt. Dies ist aber nicht immer der Fall, 
besonders bei gering belasteten Lamellenkupplungen. In [MA97] wird zum Beispiel 
versucht, die Einflüsse des Papierreibbelags und der Öl-Additive auf die 
Reibwertänderung zu trennen. Dort stellt man fest, dass der thermische Abbau von 
Friction Modifier im Gegensatz zur Verglasung und Carbonisierungsreaktion zu einer 
Erhöhung des Reibwertes führen kann. In Folge dessen verschlechtert sich aber 
gleichzeitig die Reibcharakteristik. Da der Friction Modifier oft aus Calciumsalzen 
besteht, ist er thermisch instabil und baut bereits während des Normalbetriebs 
allmählich ab. Außerdem bewirkt die vergrößerte reale Kontaktfläche nach dem 
Einlaufen der Lamellenkupplung eine virtuelle Zunahme des globalen Reibwertes. 
Wenn die beiden Effekte die thermische Degradation überwiegen, kann der Reibwert 
auch steigen. Aber bei hoch belasteten Lamellenkupplungen, wie es im Automobil 
fast immer der Fall ist, bleibt der Reibwert in der Regel während ihrer Lebensdauer 
abnehmend. Deshalb wird die Zunahme des Reibwertes bei der Herleitung der 
tribologischen Wöhlerlinie nicht berücksichtigt. 
 
4.4 Lamellenverschleiß 
Der Verschleiß ist in den meisten Fällen eine unerwünschte Erscheinung, die 
gemeinsam mit der Reibung auftritt. Beim Papierreibbelag ist immer mit einem 
Verschleiß zu rechnen. Wenn der Verschleiß der Reiblamellen eine systemab-
hängige Obergrenze überschreitet, reicht der zur Verfügung stehende Kolbenweg 
nicht mehr aus, um die Reiblamellen vollständig zu betätigen. Dabei kann das 
Stellsystem gegen den Anschlag laufen, was zum einem Totalausfall des 
Kupplungssystems führt. Dieser hohe Verschleiß tritt jedoch nur bei wiederholenden 
hohen Beanspruchungen auf. Im Normalbetrieb hält sich der Verschleiß des Papier-
reibbelags oft in Grenzen. Da der Verschleiß einen sukzessiven Prozess darstellt, 
wird er gleich der thermischen Degradation als eine kumulative Schädigung des 
tribologischen Systems angesehen.  
In DIN 50320 wird der Verschleiß als der fortschreitende Materialverlust aus der 
Oberfläche eines festen Körpers (Grundkörper), hervorgerufen durch mechanische 
Ursachen, d. h. Kontakt- und Relativbewegung eines festen, flüssigen oder 
gasförmigen Gegenkörpers, definiert. Das Verschleißverhalten ist systemabhängig 
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und wird durch mechanische und stoffliche Wechselwirkungen der Reibpartner 
bestimmt. Hauptsächlich wird der Verschleiß durch die folgenden vier 
unterschiedlichen Verschleißmechanismen bestimmt [CZ03, PO08]: 
• Abrasion 
• Adhäsion 
• Oberflächenzerrüttung 
• Tribochemische Reaktion 
Während die Verschleißmechanismen Abrasion und Oberflächenzerrüttung einen 
mechanischen Ursprung haben, sind die Adhäsion und die tribochemische Reaktion 
den stofflichen Wechselwirkungen zuzuordnen. 
Der abrasive Verschleiß tritt auf, wenn zwei Körper mit deutlich unterschiedlicher 
Härte im Kontakt sind oder die Zwischenschicht harte Teilchen enthält. Dies 
entspricht dem Fall bei der Stahl-Papier Reibpaarung. Durch die Schmierung bleibt 
jedoch die Verschleißrate klein. 
Der adhäsive Verschleiß spielt die Hauptrolle, wenn die Reibpartner vergleichbare 
Härte haben. Dieser Verschleißmechanismus entspricht einem Zusammenschweißen 
der Mikrorauheiten gefolgt durch Herauslösen der oberflächennahen Volumen-
elemente, den Verschleißteilchen. Da die Reibpaarung Stahl mit Papierreibbelag 
über eine sehr geringe Adhäsionskraft verfügt, ist davon auszugehen, dass die 
Adhäsion für den Verschleiß der nasslaufenden Lamellenkupplungen eher eine 
untergeordnete Rolle spielt. 
Die Oberflächenzerrüttung, auch als Ermündungsverschleiß bezeichnet, wird durch 
mehrmalige wechselnde Beanspruchungen auf die Oberfläche verursacht. Die 
Folgen sind in der Regel Rissbildung und Risswachstum. Da die Lamellenkupplung 
ständig wechselnd beansprucht wird, wird erwartet, dass die Oberflächenzerrüttung 
einen der wichtigsten Vorgänge bei der Verschleißentwicklung darstellt. 
Die tribochemische Reaktion ist mit der chemischen Modifizierung der Oberfläche 
und einer abschließenden Abtragung der Oberflächenschicht verbunden. Es handelt 
sich dabei oft um hoch komplexe Vorgänge, die sich schwer beschreiben lassen. Die 
tribochemische Reaktion wird bei nasslaufenden Lamellenkupplungen vorkommen, 
weil das tribologische System viele chemische Stoffe enthält und hohen 
Temperaturen während der Schaltungen unterliegt. 
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4.4.1 Analyse der ablaufenden Verschleißmechanismen  
Da der Stahl viel härter und thermisch stabiler als der Papierreibbelag ist, werden bei 
wiederholenden tribologischen Beanspruchungen in der Regel nur die höchsten 
Rauheitsspitzen der Stahllamellen poliert. Im Vergleich zu Belaglamellen weisen 
Stahllamellen eine mindestens um zwei Größenordnungen kleinere Dickenabnahme 
auf. Das heißt, der gesamte Lamellenverschleiß wird fast nur durch die 
Dickenabnahme der Belaglamellen bestimmt. Der Einfachheit halber wird deshalb die 
Dickenänderung der Stahllamellen bei der Modellierung vernachlässigt. Es wird 
daher bei der anschließenden Analyse der ablaufenden Verschleißmechanismen auf 
den Papierreibbelag fokussiert. 
Viele komplexe Verschleißmechanismen laufen bei der tribologisch beanspruchten 
Reibpaarung ab (vgl. Tabelle 4-2), die wiederum gegenseitig interagieren. Im 
Vergleich zu den vier grundlegenden Verschleißmechanismen nach Czichos [CZ03] 
existieren im tribologischen System der nasslaufenden Lamellenkupplung auch 
einige weitere wichtige Verschleißvorgänge, die im Folgenden beschrieben werden. 
 
Tabelle 4-2: interagierende Verschleißmechanismen a m Papierreibbelag 
 
Mechanismen für den Verschleiß des Papierreibbelags  
Art mechanisch thermisch chemisch Erosion 
Mechanismus  Setzen 
Oberflächen- 
zerrüttung, 
Abrasion 
Carbonisierungs- 
reaktion  
celluloseartiger 
Faser 
Reaktionen 
Reibmaterial mit 
Öladditive 
Kavitation, 
Gasimplosion 
durch die 
Ölströmung 
Folge 
Verpressung 
des 
Reibbelags 
Risse, 
Ausbrüche, 
Delamination 
Abnahme des 
Fasergehalts 
und der 
Schubfestigkeit 
Änderung der 
chemischen 
Zusammensetzung 
an der Oberfläche 
lokale 
Ausbrüche 
 
Der Papierreibbelag wird bei höheren Drücken verpresst, was zur Folge hat, dass der 
Reibbelag komprimiert wird und sich plastisch verformt. Diese plastische Verformung 
führt zu einer deutlichen Lamellendickenabnahme, die in der Literatur als "Setzen" 
des Papierreibbelags bezeichnet wird. Obwohl das Setzen streng genommen kein 
Verschleiß ist, weil es sich dabei nicht um einen Materialverlust handelt, trägt es 
gleich wie bei anderen Verschleißmechanismen zur Dickenabnahme des Lamellen-
pakets bei. Die Folgen von Setzen und Verschleiß sind hinsichtlich der Lamellen-
dicke identisch. Deshalb wird das Setzen in der vorliegenden Arbeit auch als ein 
Verschleißmechanismus betrachtet. Das Setzen bzw. die plastische Verformung 
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finden im Vergleich zu anderen Verschleißvorgängen überwiegend nur während des 
Einlaufens statt.  
Gemäß der Analyse in dem letzten Abschnitt dominieren während des Normal-
betriebs die Oberflächenzerrüttung und Abrasion als mechanische Verschleiß-
vorgänge, deren Verschleißerscheinungsformen Rissen und Ausbrüchen auf der 
Reibbelagoberfläche entsprechen. Bei sehr hohen Beanspruchungen werden auch 
Delaminationen als Folge der mechanischen Verschleißvorgänge beobachtet. Mit 
zunehmendem Lamellenverschleiß nimmt die Nuttiefe ab, welches zu einer 
schlechteren Kühlung führt. Demnach nimmt die Verschleißrate nochmals zu. 
Die mechanischen Verschleißvorgänge werden durch die Carbonisierungsreaktion 
der celluloseartigen Faser, die eigentlich für die thermische Degradation zuständig 
ist, stark beeinflusst. Sie wird in Tabelle 4-2 als der thermische Verschleiß 
bezeichnet. Der sich ständig verringernde Fasergehalt wegen der Carbonisierungs-
reaktion führt zur Abnahme der Schubfestigkeit des Papierreibbelags. Der 
mechanische Verschleiß, insbesondere die Oberflächenzerrüttung, nimmt bei einer 
kleineren Schubfestigkeit deutlich zu. Das heißt, die mechanische Verschleißrate ist 
wiederum von dem Carbonisierungsgrad abhängig. Außerdem verursacht die 
verringerte Porosität des Reibbelags infolge der Ölablagerungen einen geringeren 
möglichen Kühlölabfluss, was auch eine schlechtere Kühlung bedeutet. Dadurch 
steigen die Temperatur und somit der Verschleiß. Gemäß dieser Analyse 
beeinflussen die mechanischen und thermischen Vorgänge den Lamellenverschleiß 
wechselwirkend.  
Außerdem sollen die chemischen Vorgänge und die Kavitation als wichtige 
Verschleißmechanismen erwähnt werden. Unter chemischen Vorgängen wird der 
Verschleißmechanismus tribochemische Reaktion verstanden. Besonders schwierig 
lässt sich die Abhängigkeit der Lamellendickenänderung von den chemischen 
Prozessen charakterisieren. Da aber die chemischen Reaktionen die chemische 
Zusammensetzung auf der Reiboberfläche zum größten Teil bestimmen, werden 
deutliche Einflüsse der chemischen Vorgänge auf andere Verschleißmechanismen 
und somit auf den Lamellenverschleiß erwartet. Eine der wichtigsten Eigenschaften 
der chemischen Reaktionen ist, dass die Reaktionsgeschwindigkeit stark von der 
Temperatur abhängig ist. Deshalb kann man für eine vereinfachte Modellierung des 
chemischen Verschleißes eine Funktion von der Temperatur einsetzen. Unter der 
Kavitation versteht man bei nasslaufenden Lamellenkupplungen die Gasimplosionen 
im Reibspalt. Nach experimentellen Beobachtungen von Kato [KA06] wird der lokale 
Dampfdruck des Öls mit zunehmenden Einglättungen der Reiboberflächen 
unterschritten, wobei sich Gasblasen bilden und im Reibspalt implodieren. Die Gas-
implosionen haben lokale Ausbrüche zur Folge und tragen auch zum Verschleiß bei. 
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4.4.2 Klassische Verschleißmodelle 
In zahlreichen Arbeiten im Bereich der Tribologie wird versucht, quantitative 
Relationen zwischen dem Verschleißvolumen bzw. der Verschleißdicke und den 
Beanspruchungsparametern sowie den Materialeigenschaften herzuleiten. Das erste 
weit verbreitete Verschleißmodell wird von Archard in seiner Arbeit [AR58] 
vorgestellt. Das Archard's Modell entspricht der folgenden empirischen Relation 
H
sF
kV RNVV = . (4.2) 
Dort hängt das Verschleißvolumen proportional von der Normallast und dem 
Reibweg, umgekehrt proportional von der Härte des weicheren Kontaktpartners ab. 
Der Verschleißkoeffizient wird als eine Konstante angenommen und experimentell 
bestimmt. Da der reale Verschleißprozess in technischen Systemen durch eine 
Überlagerung vieler Einzelmechanismen geprägt ist, ist eine theoretische 
Abschätzung des Verschleißkoeffizienten kaum möglich. Archard's Modell lässt sich 
meistens für ungeschmierte Reibkontakte oder geschmierte Metall-Metall Reib-
kontakte einsetzen, wo die Adhäsion und Abrasion als wichtigste Verschleiß-
mechanismen vorkommen.  
Von Fleisch [FL80] wird erstmalig das energetische Verschleißmodell vorgestellt. 
Dabei nimmt man einen linearen Zusammenhang zwischen der durch die Reibung 
eingebrachten Energie und dem sich daraus ergebenden Verschleißvolumen an. 
Diese Betrachtungsweise nach dem Energieerhaltungsgesetz erfordert keine 
Kenntnis über die im Kontakt ablaufenden Prozesse. Sobald die Energiedichte eines 
Impulses ein kritisches Energieniveau überschreitet, erfolgt das sofortige Lostrennen 
eines Verschleißpartikels. Durch Lostrennen der Verschleißpartikeln wird die 
eingebrachte Reibenergie abgebaut. Zugrunde liegt die so genannte energetische 
Verschleißgrundgleichung mit der scheinbaren Reibenergiedichte *Re : 
*
R
R
V e
W
V = . (4.3) 
Das energetische Verschleißmodell wird meistens für die Beschreibung der Stahl-
Polymer-Gleitpaarung eingesetzt, was auch für die nasslaufende Lamellenkupplung 
zutreffend ist. Die scheinbare Reibenergie beschreibt hier die tribologische 
Beanspruchbarkeit und ist von den tribologischen Systemeigenschaften abhängig. 
Alle anderen Einflussgrößen auf den Verschleiß, die nicht durch die Reibarbeit 
repräsentiert werden, sind in dieser Kenngröße enthalten. 
In vielen Arbeiten wird festgestellt, dass die scheinbare Reibenergie keine Konstante, 
sondern eine temperaturabhängige Variable ist. Da die Temperatur hauptsächlich 
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von der Normalkraft und der relativen Gleitgeschwindigkeit abhängt, wird die 
Gleichung (4.3) in der Literatur oft wie folgt erweitert: 
( ) ( )braN
R
Vb
r
a
N
R
V vFf
W
d
vFf
W
V
⋅=⋅= ˆ        bzw.        . (4.4) 
womit sowohl das Verschleißvolumen als auch die Verschleißdicke abgeschätzt 
werden können. Die Funktion und die Exponenten hängen von dem betrachteten 
Tribosystem ab. Die Ermittlung von a und b basiert auf Messdaten und kann durch 
nichtlineare Parameteridentifikationsverfahren wie die Methode der kleinsten 
Fehlerquadrate bestimmt werden.  
 
4.4.3 Ansatz eines neuen Verschleißmodells 
Ein deterministisches Reibungs- und Verschleißmodell für die nasslaufende 
Lamellenkupplung, das die lokalen Kontaktsituationen und die lokalen, interaktiven 
Verschleißmechanismen beschreibt, ist wegen der fehlenden physikalischen 
Kenntnisse und des enormen Rechenaufwands in absehbarer Zeit nicht realisierbar. 
Um den Verschleiß trotzdem vorhersagen zu können, wird in der Praxis eine 
Näherungsmethode gesucht, die eine Abschätzung des Verschleißes mit geringem 
Aufwand und ausreichender Genauigkeit ermöglicht.  
Als das am häufigsten eingesetzte Verschleißmodell ist das Archard's Modell für die 
geschmierte Stahl-Papier Reibpaarung jedoch ungeeignet, weil das Archard's Modell 
meistens nur die Abrasion und die Adhäsion gut nachbilden kann. Gemäß der 
Analyse in dem letzen Abschnitt ist das energetische Verschleißmodell für die 
Reibpaarung der nasslaufenden Lamellenkupplung zweckmäßig. Aber das Modell 
nach Gleichung (4.4) hat zwei große Nachteile. Zum einen kann das Einlauf-
phänomen, d. h. das Setzen, was beträchtlich zur gesamten Dickenabnahme der 
Lamellen beiträgt, nicht durch das Modell beschrieben werden. Zum andren ist die 
Annahme, dass die Temperatur allein durch das Produkt von der Normalkraft und der 
relativen Gleitgeschwindigkeit bestimmt wird, zu ungenau. Bei nasslaufenden 
Lamellenkupplungen spielt außer der tribologischen Beanspruchung die Kühlbe-
dingung eine entscheidende Rolle für die Temperatur. Deshalb sollen Größen wie die 
Kühlöltemperatur sowie der Kühlölvolumenstrom in die Betrachtung mit einbezogen 
werden. 
Um die beiden Nachteile zu beseitigen und gleichzeitig die Vorteile des 
energetischen Verschleißmodells beizubehalten, wird in diesem Abschnitt ein 
neuartiges Verschleißmodell für nasslaufende Lamellenkupplungen vorgestellt, das 
auf der Analyse aller stattfindenden Verschleißmechanismen (vgl. Abschnitt 4.4.1) 
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basiert. Anhand dieses Modells lässt sich der Verschleiß effizient mit Hilfe weniger 
relevanten Zustandsgrößen bestimmen. 
Die Verschleißentwicklung einer nasslaufenden Lamellenkupplung bei Einstufen-
dauerschaltversuchen wird zum Beispiel in [FI94, HA94, SA97] experimentell 
untersucht. Der typische Verlauf des Lamellenverschleißes wird in Bild 4-8 
dargestellt.  
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Bild 4-8: Lamellenverschleiß Einstufendauerschaltve rsuch 
In der Anfangsphase nimmt die Dicke der Lamellen relativ schnell ab, was dem 
Einlaufphänomen entspricht. Die Dickenabnahme wird hauptsächlich dem Setzen 
des Reibbelags zugeordnet. Die anderen Verschleißmechanismen spielen dabei 
eher eine untergeordnete Rolle. Nach dem Einlaufen nimmt die Verschleißrate 
deutlich ab, die Lamellendicke verringert sich weiter quasi linear mit steigender 
Schaltungszahl. Dieser Bereich wird als stationärer Verschleiß bezeichnet. Dabei 
treten außer dem Setzen alle Verschleißmechanismen, die in Abschnitt 4.4.1 
erläutert werden, gleichzeitig auf. Mit Ausnahme von der Kavitation, die 
hauptsächlich durch den Öldurchfluss beeinflusst wird, sind alle andere 
Mechanismen direkt oder indirekt stark temperaturabhängig.  
Weitere wichtige Grundlagen für das Verschleißmodell liefert die Untersuchung in 
[WI05]. Man hat dort anhand zahlreicher Versuchsreihen festgestellt, dass der 
Lamellenverschleiß einer nasslaufenden Lamellenkupplung mit Papierreibbelag bei 
Kollektivbeanspruchungen durch die lineare Schadensakkumulation vorausgesagt 
werden kann. Der Lamellenverschleiß ist stark von der flächenspezifischen 
Reibarbeit abhängig. Die gemessene Verschleißrate, definiert als die Dickenab-
nahme pro Schaltung, verhält sich progressiv mit der steigenden Reibarbeit pro 
Schaltung.  
Nach den Erkenntnissen aus den Einstufendauerschaltversuchen wird ein Zwei-
Phasen-Verschleißmodell für die Verschleißsimulation benötigt, weil sich die 
Verschleißraten beim Einlaufen und im stationären Bereich stark von einander 
unterscheiden. Dieses Verschleißmodell muss daher in der Lage sein, die zwei 
unterschiedlichen Verschleißphasen zu erkennen und deren Übergang zu 
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ermöglichen. Da der Verschleiß nicht gleichmäßig auf der Reiboberfläche verteilt und 
von Lamelle zu Lamelle wegen des Axialkraftverlustes unterschiedlich ist, soll die 
Verschleißberechnung durch die Berücksichtigung der lokalen Beanspruchungen für 
jede Lamelle lokalisiert werden. Die starke Reibarbeitabhängigkeit und die Gültigkeit 
der linearen Schadenakkumulation sind die zwei wichtigen Annahmen des 
Verschleißmodells. 
Das Verschleißmodell wird nun wie folgt formuliert:  
Phase 1: die lokale Verschleißrate, definiert als Lamellendickeabnahme pro Lamelle 
pro Schaltung, hängt in Phase 1 nur von der lokalen spezifischen Reibarbeit und 
dem Mittelwert der lokalen Pressung während dieser Schaltung ab.  
Phase 2: die lokale Verschleißrate hängt in Phase 2 nur von der lokalen spezifischen 
Reibarbeit und der maximalen Reibflächentemperatur während dieser Schaltung ab.  
In Phase 1 wird der Einfluss von der Pressung auf das Setzen hervorgehoben, weil 
die plastische Druckverformung maßgeblich von der mechanischen Normallast 
abhängt. Trotzdem bleibt der Einfluss von der Reibarbeit in Phase 1 erhalten. In 
Phase 2 werden Erkenntnisse aus den Lastkollektivmessungen konkretisiert. Das 
Modell entspricht hier einem energetischen Verschleißmodell, dessen scheinbare 
Reibenergiedichte temperaturabhängig ist. Ein ähnlicher Ansatz wird in [SA07] für die 
Lebensdauervorhersage einer nasslaufenden Lamellenkupplung bei dem Einstufen-
dauerschaltversuch verwendet. Gemäß der Modellformulierung sind die Pressung, 
die maximale Reibflächentemperatur und die spezifische Reibarbeit die drei 
Kenngrößen des Verschleißmodells. 
Zwecks der Verschleißvorhersage müssen zuerst die Kenngrößen sowie die 
Relationen zwischen dem Verschleiß und den Kenngrößen ermittelt werden. Für die 
Bestimmung der Kenngrößen werden Simulationsmodelle benötigt, die die 
Pressungs- und Temperaturverteilung innerhalb des Lamellenpakets in Abhängigkeit 
von den tribologischen Beanspruchungen nachbilden. Sie werden im Folgenden 
erläutert. Die Relationen zwischen dem Verschleiß und dessen Kenngrößen lassen 
sich nur experimentell ermitteln, indem die Verschleißraten bei verschiedenen 
Laststufen, d. h. Kombinationen von Kenngrößen, gemessen werden. Dabei müssen 
die Relationen nicht unbedingt mit mathematischen Funktionen beschrieben werden. 
Stattdessen lassen sie sich mit Hilfe von zweidimensionalen Kennfeldern effizient 
darstellen. 
Mittels FEM Simulation kann beispielsweise die Pressungsverteilung genau 
berechnet werden. Die lokale Pressung hängt unter anderen von den 
Werkstoffdaten, der Lamellendicke, der Krafteinleitungs- und Kraftabstützungsstelle 
ab. Ein wichtiges Ziel der optimalen Auslegung ist es, eine homogene 
Pressungsverteilung innerhalb des Lamellenpakets zu erreichen, um einen 
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gleichmäßigen Verschleiß über die gesamte Reiboberfläche zu erhalten. Das kann 
unter anderem durch eine geeignete Krafteinleitung und -abstützung erreicht werden. 
Das verwendete Simulationsmodell wird in Bild 4-9 dargestellt. Mit Hilfe von diesem 
Modell können verschiedene Lastfälle berechnet werden. Daraus werden statische 
Kennfelder generiert, die den Zusammenhang zwischen den tribologischen 
Beanspruchungen und den Pressungen innerhalb des Lamellenpakets darstellen. 
 
Bild 4-9: FEM Simulationsmodell Pressungsverteilung  
Die Simulation mittels eines FEM Modells ist nur dann notwendig, wenn die Pressung 
innerhalb des Lamellenpakets durch eine ungünstige Konstruktion deutlich 
inhomogen ist. In der Regel wird eine gleichmäßige Pressungsverteilung bereits 
konstruktiv gewährleistet. Außerdem trägt die hohe Kompressibilität des 
Papierreibbelags zum gleichmäßigen Kontakt bei. Deshalb kann man meistens auf 
eine aufwendige FEM Simulation verzichten und eine globale Flächenpressung für 
jede Lamelle annehmen. Der Pressungsunterschied zwischen den Lamellen, 
hervorgerufen durch die Reibung an der Verzahnung des Lamellenträgers, muss 
jedoch immer berücksichtigt werden.  
Zur Berechnung der Reibflächentemperatur wird das FDM Lamellenwärmefluss-
modell aus dem Abschnitt 3.4 eingesetzt, das eine hohe Genauigkeit und kurze 
Rechenzeit aufweist. Vor dessen Einsatz im Verschleißmodell muss das 
Wärmeflussmodell bereits mit Messdaten verifiziert sein.  
Gemäß dem Ansatz für das Zwei-Phasen-Verschleißmodell können nun seine 
Modellgleichungen formuliert werden. Die lokalen Verschleißraten in Phase 1 und 2, 
die hier der spezifischen Verschleißdicke pro Lamelle pro Schaltung entsprechen, 
lassen sich durch folgende Gleichungen darstellen: 
( ) ( ) ( )( ) ( ) ( ) ( )( )nrqnrTfnrdnrqnrpfnrd AVAmeanV ,,,,,,,,, max2,1,
rrrrrr
== . (4.5) 
wobei r
r
 die Ortskoordinate und n die aktuelle Schaltungszahl ist. Zu beachten ist, 
dass die Verschleißrate und alle Kenngrößen von den Ortskoordinaten und der Lage 
der bezogenen Lamelle im gesamten Lamellenpaket abhängig sind. Die Messungen 
der Verschleißrate werden in dem nächsten Kapitel näher erläutert.  
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Um den Übergang zwischen den beiden Phasen zu charakterisieren, werden zwei 
Gewichtsfunktionen ( )nW1  und ( )nW2  eingeführt, die nur von der Schaltungszahl 
abhängen. Mit deren Hilfe soll definiert werden, wann und wie schnell das Modell von 
Phase 1 zu Phase 2 übergeht. Es gilt folgende Bedingungen: 
1)(,0)0(,0)(,1)0(,1)()( 221121 =∞==∞==+ WWWWnWnW . (4.6) 
Die Gewichtsfunktionen lassen sich für verschiedene Lamellenkupplungen durch die 
Abstimmung mit der Messung optimieren. Eine mögliche Variante wird in Bild 4-10 
dargestellt, wobei die Exponentialfunktion zum Einsatz kommt. 
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Bild 4-10: Gewichtsfunktionen für das Zwei-Phasen-V erschleißmodell 
Der gesamte Verschleiß der betrachteten Lamelle nach N Schaltungen wird durch 
die folgende Gleichung berechnet:  
( ) ( ) ( )( )∑
=
+=
N
n
VV
ges
V nrdnWnrdnWNrd
1
2,21,1 ,)(,)(,
rrr
. (4.7) 
Der Verschleiß des Lamellenpakets lässt sich aus der Summe des Verschleißes aller 
Belaglamellen ableiten. Mit Hilfe dieses Modells kann die Lebensdauer der Lamellen-
kupplung, d. h. die zulässige Anzahl der Schaltungen, ebenfalls vorausberechnet 
werden: 
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wobei zulVd  die zulässige Verschleißdicke und 0N  die Anzahl der Schaltungen eines 
repräsentativen Zyklus ist. 
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4.4.4 Verschleißsimulation von Fahrzyklen 
Gemäß dem Ansatz im letzen Abschnitt wird nun das Simulationsmodell für die 
Vorhersage des Lamellenverschleißes in dem Simulationswerkzeug Matlab/Simulink 
implementiert. Dieses Simulationsmodell soll der Verschleißsimulation sowohl der 
virtuellen, als auch der real durchgeführten Fahrzyklen dienen. In Bild 4-11 wird die 
Struktur des Modells dargestellt.  
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Bild 4-11: Simulationsmodell Lamellenverschleiß 
Die Eingangsgrößen für die Verschleißsimulation entsprechen bestimmten Größen 
im Fahrzeug, wie Drehzahlen, Drehmomenten und Stellkräften, die den aktuellen 
Zustand des Fahrzeugs beschreiben. Für die Simulation eines virtuellen Fahrzyklus 
werden die Eingangsgrößen gemäß des definierten Zyklusverlaufs vorgegeben. 
Dagegen stehen bei der Verschleißsimulation eines bereits mit dem Fahrzeug bzw. 
am Prüfstand durchgeführten Fahrzyklus Messdaten als Eingangsgrößen zur 
Verfügung. In dem ersten Schritt werden mithilfe der verfügbaren Daten und des 
dynamischen Fahrzeugmodells die Drehzahlen an der Lamellenkupplung und das 
Kupplungsmoment ermittelt, wobei das Reibmodell auch zum Einsatz kommt. 
Danach lassen sich alle wichtigen Kenngrößen zur Charakterisierung der 
vorliegenden tribologischen Beanspruchungen ableiten, wie zum Beispiel die 
flächenspezifische Reibarbeit und Reibleistung. Gleichzeitig kann der Status der 
Lamellenkupplung anhand der Beanspruchungsgrößen festgestellt werden, d. h. es 
wird bestimmt, ob die Lamellenkupplung zur Zeit offen, nicht schlupfend geschlossen 
oder schlupfend geschlossen ist.   
Für die Simulation der Pressung und der Temperatur als zwei der drei Kenngrößen 
des Verschleißmodells dienen Teilmodelle, die bereits in den letzten Abschnitten 
vorgestellt wurden. In dem zentralen Block "Steuerung Schaltereignisse" wird der 
Simulationsprozess gesteuert. Weil die Grundeinheit des Verschleißmodells einer 
Schaltung entspricht, werden in dem Steuerungsblock die Definition und 
Unterscheidung der einzelnen Schaltungen durchgeführt. Schaltungen mit sehr 
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geringen Reibenergieeinträgen, die für die Verschleißentwicklung irrelevant sind, 
werden dabei aussortiert. Nur die für den Verschleiß relevanten Schaltungen werden 
an die Blöcke für die Verschleißvorhersage weitergegeben. Die Verschleißkennfelder 
für die Phase 1 und 2 werden jeweils in einem Block hinterlegt, mit deren Hilfe die 
Lamellendickenabnahme infolge der aktuellen Schaltung unter Einbeziehung der 
Kenngrößen ermittelt werden kann. Die anschließende lineare Akkumulation des 
Lamellenverschleißes übernimmt der letzten Block, wobei die Summierung der 
Dickenabnahme von Phase 1 und 2 mit Gewichtsfunktionen versehen sind. Damit 
werden die zwei Phasen der Verschleißentwicklung verdeutlicht. Das Simulations-
modell gibt schließlich nach allen Schritten den gesamten Lamellenverschleiß aus. 
Der Verschleiß ist durch die Diskretisierung im Modell von dem Ortsvektor und der 
Lage der Lamelle im Lamellenpaket abhängig. Das heißt, Aussagen über den lokalen 
Verschleiß und die Verteilung der Dickenabnahme sind nach der Simulation möglich. 
Dieses Simulationsmodell wird in der Praxis eingesetzt und kann die Entwicklung und 
Optimierung der nasslaufenden Lamellenkupplungen in vieler Hinsicht unterstützen. 
Mit dessen Hilfe kann man bereits in der Konzeptphase die Wirkungen verschiedener 
Auslegungen auf die Kupplungslebensdauer abschätzen. Außerdem können die 
Einflüsse der Lastkollektive auf das Verschleißverhalten mithilfe der Simulation 
einfach und effizient nachvollzogen werden. 
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5 Prüfstandsmessungen 
Die experimentellen Untersuchungen im Rahmen der Arbeit werden auf einem 
Getriebeprüfstand bei der Dr. Ing. h.c.F. Porsche AG durchgeführt. Bei der Planung 
des Prüfstandes wird ein besonderer Wert darauf gelegt, dass der Prüfstand sich 
ohne großen Aufwand aufbauen lässt und alle zur Verifikation der 
Simulationsmodelle relevanten Größen mit gängigen Sensoren messtechnisch 
erfasst werden können. In diesem Kapitel werden zuerst die untersuchte 
nasslaufende Lamellenkupplung und der Aufbau des Prüfstandes vorgestellt. 
Danach werden Messergebnisse exemplarisch dargestellt, einerseits um die noch 
fehlenden Modellparameter zu identifizieren und anderseits um die Simulations-
modelle zu validieren. Zum Schluss wird auf die Verifikation des Verschleißmodells 
anhand eines Zyklendauerlaufs eingegangen. 
 
5.1 Prüfling 
Als Prüfling wird eine Vorderachsgetriebeeinheit mit einer Hangon-Kupplung eines 
allradgetriebenen Porsche-Fahrzeugs präpariert. Die Vorderachsgetriebeeinheit 
besteht aus einer gesteuerten Hangon-Kupplung, einem Achsdifferential und einer 
langen Drehmomentstütze, deren Zentralwelle über die Kardanwelle mit der 
Hauptachse bzw. Getriebeausgangswelle verbunden ist. Mit Hilfe der Hangon-
Kupplung wird je nach der Ansteuerung ein Teil des Antriebsmomentes stufenlos und 
schlupfunabhängig auf die vordere Achse übertragen. In Bild 5-1 wird die gesamte 
Vorderachsgetriebeeinheit dargestellt. 
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Hangon-Kupplung
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Bild 5-1: Vorderachsgetriebeeinheit mit Hangon-Kupp lung  
Das Schnittbild vom Herzstück für die Antriebsmomentdosierung innerhalb der 
Vorderachsgetriebeeinheit, der Hangon-Kupplung, wird in Bild 5-2 dargestellt. Auf der 
linke Seite im Bild befindet sich der Antrieb und auf der rechten Seite der Abtrieb, der 
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mit dem vorderen Differential verbunden ist. Die nasslaufende Lamellenkupplung 
verfügt über eine maximale Drehmomentkapazität von 400 Nm. Es gibt insgesamt 
zwei Lamellenpakete. Ein Primärlamellenpaket mit jeweils 3 Innen- und 
Außenlamellen, sowie ein Sekundärlamellenpaket mit jeweils 8 Innen- und 
Außenlamellen. Alle Primärlamellen und die Außenlamellen des Sekundärlamellen-
pakets sind Stahllamellen. Nur die Innenlamellen des Sekundärlamellenpakets sind 
mit Papierreibbelägen versehen. 
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Bild 5-2: Schnittbild Hangon-Kupplung 
Die Hangon-Kupplung verfügt über einen elektromagnetischen Aktuator mit einem 
speziellen Stellmechanismus. Um ein bestimmtes Vorderachsmoment zu generieren, 
wird die Spule gemäß der Strom-Drehmoment Charakteristik bestromt. Dadurch 
entsteht ein Magnetfeld, das eine Reluktanzkraft an dem im Bild gekennzeichneten 
Anker erzeugt. Die Reluktanzkraft ist immer so gerichtet, dass sie versucht, den 
magnetischen Widerstand zu verringern. Das heißt, der Anker wird vom 
Elektromagnet zu sich angezogen. Somit werden alle Reiblamellen des Primär-
lamellenpakets vom Anker gegen die Antriebswelle gedrückt. Dadurch entsteht ein 
Kraftschluss zwischen der Antriebswelle und der Kugelrampe, weil die Spreizscheibe 
der Kugelrampe mit den Innenlamellen des Primärlamellenpakets verzahnt ist. Das 
Drehen der Kugelrampe bewirkt nun, dass die Kugeln die Rampenbahn hoch laufen, 
bis sie durch den Anschlag des Sekundärlamellenpakets gestoppt werden. Die 
Lamellen des Sekundärlamellenpakets werden dann von der Anpressscheibe der 
Kugelrampe gegen die Stützscheibe gepresst. Durch die Reibung der Lamellen kann 
das Moment über das Sekundärlamellenpakets auf die Abtriebswelle übertragen 
werden (vgl. Abschnitt 3.3.4).  
Zur Kühlung der Lamellen und Schmierung aller Verschleißteile fördert eine Zahnrad-
pumpe, welche sich auf der Abtriebswelle befindet, Öl in den Kreislauf. Je nach der 
Drehzahl der Abtriebswelle wird eine bestimmte Menge an Öl vom Sumpf in die 
Abtriebswelle gefördert. Durch die Zentrifugalkraft fließt dann das Öl anschließend 
durch die Bohrungen am Umfang der Abtriebswelle, damit die Lamellen gekühlt und 
alle Lager sowie die Kugelrampe geschmiert werden können.  
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Um die Einflüsse anderer Bauteile möglichst komplett zu eliminieren und nur die 
Effekte der nasslaufenden Lamellenkupplung zu erfassen, werden alle Radsätze des 
Differentials entfernt und die lange Welle der Drehmomentstütze verkürzt. Damit 
werden die Messergebnisse bezüglich der Hangon-Kupplung nicht durch andere 
Teile der Vorderachsegetriebeeinheit verfälscht. Zusätzlich wird ein Loch ins 
Differentialgehäuse gebohrt, um die Abtriebswelle der Hangon-Kupplung mit einer 
elektrischen Maschine antreiben zu können. In Bild 5-3 wird der präparierte Prüfling 
dargestellt. 
 
 
Bild 5-3: präparierter Prüfling 
Alle im Folgenden durchgeführten Messungen und verwendeten Simulationsmodelle 
beziehen sich auf den hier dargestellten Prüfling. Obwohl nur eine Lamellenkupplung 
als Repräsentant in der Arbeit erprobt wird, hat dieser Prüfstandversuch allgemeinen 
Charakter. Unabhängig von dem Aktuator-Konzept und der Peripherie ist das 
dynamische Verhalten des Reibkontaktes aller Stahl-Papier-Reibpaarungen 
vergleichbar. Fast alle Modelle für eine durchgängige Simulation der nasslaufenden 
Lamellenkupplung, die in letzen beiden Kapiteln hergeleitet werden, können für diese 
Lamellenkupplung eingesetzt und mit Hilfe von Daten aus Experimenten verifiziert 
werden.  
 
5.2 Aufbau des Prüfstandes 
In Bild 5-4 wird der prinzipielle Aufbau des Getriebeprüfstandes dargestellt. Die 
wichtigsten Leistungsdaten vom Prüfstand sind in Tabelle 5-1 aufgelistet. Im 
Vergleich zu einem Komponentenprüfstand, der ausschließlich für die Reiblamellen-
untersuchungen konzipiert ist, können am Getriebeprüfstand Messungen unter 
realitätsnahen Bedingungen durchgeführt werden, da die Wechselwirkungen 
zwischen dem Lamellenpaket, seinem Aktuator sowie unmittelbarer Peripherie dabei 
mit einbezogen werden können. Das führt zu einem aussagekräftigeren Ergebnis 
hinsichtlich des dynamischen und thermischen Verhaltens der geprüften Lamellen-
kupplung. Das System Lamellenkupplung wird als ein Ganzes betrachtet. Außerdem 
verfügt der Prüfstand über kein externes Ölreservoir zur Regelung des Ölvolumen-
Prüfsandsmessungen 103 
stroms und der Öltemperatur, was bei Komponentenprüfständen in der Regel 
vorhanden ist. Damit werden die Effekte aus der Ölalterung mitgeprüft, was in der 
Realität ebenfalls zutreffend ist und meistens eine große Rolle spielt. Neben dem 
Prüfling steht ein Gebläse. Es bildet die Kühlbedingung zwischen dem Ölsumpf und 
der Umgebung während des Fahrbetriebs eines Kraftfahrzeugs nach und beugt einer 
unzulässigen hohen Sumpftemperatur vor. 
 
Tabelle 5-1: Daten des Prüfstandes 
 
Reibmoment ≤ 800 Nm 
Drehzahl Innenlamellen ≤ 2600 1/min 
Drehzahl Außenlamellen = 0 1/min 
Trägheitsmoment Schwungmasse = 2,35 kg/m2 
 
Man unterscheidet bei Prüfstandsversuchen von Lamellenkupplungen zwischen den 
Betriebsarten Kupplungsbetrieb und Bremsbetrieb. Während im Kupplungsbetrieb 
sowohl die Innen- als auch die Außenlamellen sich drehen können, bleibt dagegen 
im Bremsbetrieb eine Seite immer still. Aus messtechnischen Gründen ist nur der 
Bremsbetrieb an diesem Prüfstand möglich, weil die Messung der Stahllamellen-
temperatur und der Lamellendickenabnahme im Kupplungsbetrieb nur mit Hilfe der 
Telemetrie zur Übertragung der Messsignale möglich ist. Dadurch werden der 
Prüfstandsaufbau und die dazugehörige Messtechnik viel komplexer und 
aufwendiger. Deshalb wird hier auf Messungen beim Kupplungsbetrieb verzichtet. 
Bei der Planung der Versuchsbedingungen wird darauf geachtet, dass die geprüften 
Laststufen möglichst gut die im Fahrzeug real auftretenden Beanspruchungen an der 
Hangon-Kupplung nachbilden. Die Übertragbarkeit der Laststufen auf anderen 
Kupplungen geschieht durch die Betrachtung der flächenspezifischen tribologischen 
Belastungen. 
Es wird außerdem darauf hingewiesen, dass möglicherweise eine leicht 
ungleichmäßigere Verteilung der Reibwärme im Bremsbetrieb als im Kupplungs-
betrieb zu erwarten ist. Weil nur eine Seite der Lamellenkupplung sich dreht, sind die 
stillstehenden Lamellen weniger gut ausgerichtet. Es könnte infolgedessen zu einer 
höheren Spitzentemperatur und damit einer kürzeren Lebensdauer führen. Dieser 
Effekt hält sich jedoch wegen der relativ kleinen Lamellen dieser Hangon-Kupplung in 
Grenzen und bleibt unkritisch für die weiteren Untersuchungen. 
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Bild 5-4: Aufbau vom Prüfstand (Gehäuse nicht darge stellt) 
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Gemäß des Aufbaus in Bild 5-4 wird die Antriebsseite der Hangon-Kupplung fest 
eingespannt. Da die Stahllamellen des Sekundärlamellenpakets sich auf der 
Antriebsseite befinden, drehen sie während des Versuchs nicht. Sie werden nur axial 
verschoben bzw. zusammengepresst. Die Temperatur der rotatorisch stillstehenden 
Stahllamellen kann dann ohne großen Aufwand mit Miniatur-Thermoelementen 
erfasst werden. Die Abtriebsseite der Hangon-Kupplung ist mit einer Schwungmasse 
und einer elektrischen Asynchronmaschine verbunden. Die E-Maschine ist drehzahl-
geregelt und treibt die Abtriebseite der Hangon-Kupplung sowie die Schwungmasse 
an. Da sich die Abtriebswelle der Hangon-Kupplung dreht, befördert die Ölpumpe 
ständig Öl aus dem Ölsumpf. Damit wird die Kühlung der Lamellen durch das Öl 
gewährleistet. Die Vorgabe vom Drehmoment der Hangon-Kupplung geschieht durch 
eine extern geregelte Stromquelle, die an der Spule des Elektromagneten 
angeschlossen ist. 
Der Prüfstand kann beim Dauerlauf durch eine speicherprogrammierbare Steuerung  
(SPS) vollautomatisch betrieben werden. Die Sicherheitsüberwachung der kritischen 
Grenzwerte erfolgt ebenfalls über die SPS. In Bild 5-5 wird eine Fotoaufnahme des 
Prüfstandes dargestellt. Dabei ist zu erkennen, dass das hohe antriebsseitige 
Drehmoment der Hangon-Kupplung durch einen langen Hebel abgestützt wird. 
 
 
Bild 5-5: Prüfstand Lamellenkupplung 
Die am Prüfstand gemessenen Größen sind: 
• Drehmoment 
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• Drehzahl 
• Anpresskraft 
• elektrische Spannung 
• elektrischer Strom 
• Ölsumpftemperatur 
• Stahllamellentemperaturen 
• Lamellendickenänderung 
Das Drehmoment wird mit einem Drehmomentmessflansch zwischen dem Prüfling 
und der elektrischen Maschine gemessen. Über einen Inkrementalgeber wird die 
Drehzahl der elektrischen Maschine ermittelt. Um die Anpresskraft am Lamellenpaket 
zu messen, wird die originale Stützscheibe zur Abstützung der Lamellen durch eine 
neu konstruierte Stützscheibe ersetzt, die in Bild 5-6 dargestellt wird. Diese 
Stützscheibe verfügt über einen dünnen Steg, der mit mehreren Dehnmessstreifen 
appliziert ist. Mithilfe der Verformung aller applizierten Dehnmessstreifen lässt sich 
die Kraft ableiten. Ein Problem bei der Kraftmessung stellt die Wärmeausdehnung 
der Stützscheibe dar. Weil hohe Temperaturen während der Versuche im 
Lamellenpaket entstehen, wird ein negativer Einfluss der Wärmeausdehnung auf die 
Aussagekraft der Kraftmessung erwartet. Außerdem bewirkt die neue Stützscheibe 
eine ungleichmäßigere Pressungsverteilung innerhalb des Lamellenpakets im 
Vergleich zum originalen Bauteil, weil die Abstützungsfläche durch den dünnen Steg 
viel kleiner wird. Deshalb wird beim Dauertest die originale Stützscheibe verwendet, 
damit sich die ungleichmäßige Spannungsverteilung bzw. hohe Spitzenspannung 
nicht negativ auf den Verschleiß bzw. Lebensdauer auswirkt. 
 
Bild 5-6: Stützscheibe für die Kraftmessung 
Der elektrische Strom und die elektrische Spannung werden jeweils mit einem 
Ampere- oder Voltmeter aufgezeichnet. Mit einem Thermoelement im Ölsumpf wird 
die Sumpftemperatur gemessen. Die Reibflächentemperatur, die messtechnisch sehr 
schwer zu erfassen ist, hat einen entscheidenden Einfluss auf die Lebensdauer. 
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Gemäß der Analyse bei der Herleitung des Lamellenwärmeflussmodells kann man 
näherungsweise annehmen, dass die maximale Stahllamellentemperatur nur 
geringfügig unterhalb der Reibflächentemperatur liegt. Deshalb wird die 
Stahllamellentemperatur anstatt der Reibflächentemperatur mit Hilfe von Miniatur-
Mantel-Thermoelementen mit einem Durchmesser von 0,5 mm gemessen. Die 
Thermoelemente werden unter Vorspannung über Bohrungen vom Durchmesser 0,6 
mm in die Stahllamellen eingebracht, um das Herauslösen aus den Bohrungen zu 
vermeiden. Insgesamt wird die Temperatur von drei ausgewählten Stahllamellen im 
Lamellenpaket, die jeweils mit zwei Messstellen versehen sind, gemessen. Daraus 
ergeben sich sechs Temperaturmessstellen. Zum einen können anhand der 
Mittelwertbildung die Messergebnisse abgesichert, zum anderen können 
Informationen zur Verteilung der Reibflächentemperatur innerhalb des Lamellen-
pakets gewonnen werden. Eine Fotoaufnahme mit den Positionen der Temperatur-
messstellen wird in Bild 5-7 dargestellt.  
 
 
Bild 5-7: Messung Stahllamellentemperatur 
Der Lamellenverschleiß wird sowohl bei jedem Messzyklus während des Dauerlaufs 
mit dem Lasersensor, als auch vor und nach dem Dauerlauf mit einer Bügelmess-
schraube gemessen. Der hochgenaue Lasersensor für die Verschleißmessung ist in 
Bild 5-8 zu sehen. Eine glatte Stahlplatte wird an die letzte Stahllamelle geschweißt. 
Der Abstand zwischen dem Lasersensor und dieser Stahlplatte wird bei 
geschlossener Lamellenkupplung erfasst. Aus der Veränderung der gemessenen 
Abstände lässt sich die Dickenabnahme des Lamellenpakets ableiten. Dabei werden 
unvernachlässigbare Messfehler durch die Wärmeausdehnung erwartet. Aus diesem 
Grund wird jeweils vor und nach dem Versuch die Dicke aller Lamellen an einigen 
am Umfang verteilten Stellen, sowohl am Innen- als auch am Außenradius, mit einer 
Bügelmessschraube von Hand gemessen. Alle Messstellen werden vor dem 
Prüfstandsversuch markiert und dokumentiert. Für die Verifikation des Verschleiß-
modells werden hauptsächlich Messwerte verwendet, die aus der Kontrollmessung 
von Hand stammen.  
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Bild 5-8: online Messung der Lamellendicke 
 
5.3 Versuchsmethodik 
5.3.1 Testzyklen 
Die gefahrenen Zyklen während des Versuchs lassen sich in Brems- und 
Schlupfzyklen unterteilen, womit die relevanten Betriebszustände der Hangon-
Kupplung abgedeckt werden können. Der zeitliche Ablauf und die vier Phasen eines 
Bremszyklus wird in Bild 5-9 dargestellt. In der Beschleunigungsphase wird die 
Differenzdrehzahl des Prüflings von der E-Maschine gemäß der geplanten Laststufe 
auf ein bestimmtes Niveau gebracht. Dabei bleibt die Hangon-Kupplung offen, d. h. 
die Stromquelle liefert keinen Strom. Am Ende der Phase 1 wird die E-Maschine 
ausgeschaltet. Damit wirkt der Rotor der E-Maschine praktisch wie eine zusätzliche 
Schwungmasse. In der Bremsphase wird die Hangon-Kupplung mit einem 
bestimmten elektrischen Strom beaufschlagt, was zur Folge hat, dass die Schwung-
masse auf der Abtriebsseite gebremst wird. Die gesamte Schwungmasse und die 
eingestellte Differenzdrehzahl bestimmen den Energieeintrag eines Bremszyklus, 
während sich die maximale Reibleistung aus dem Hangon-Moment und der 
Differenzdrehzahl ableiten lässt. Nachdem die Schwungmasse gebremst worden ist, 
folgt die Phase 3, wobei die Hangon-Kupplung noch geschlossen bleibt und sich 
abkühlt. In der letzten Phase des Bremszyklus öffnet sich die Hangon-Kupplung. 
Dadurch lässt sich die Kupplung in dem geöffneten Zustand vom Öl abkühlen. 
Bremszyklen entsprechen denjenigen realen Schaltungen einer Hangon-Kupplung im 
Fahrzeug, wobei die hohe Differenzdrehzahl zwischen der hinteren und vorderen 
Achse durch das Hangon-Moment angeglichen wird. Dies geschieht zum Beispiel, 
wenn die hinteren und vorderen Räder auf unterschiedlichen Fahrbahnoberflächen 
stehen oder wenn das Fahrzeug schnell beschleunigt. 
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Bild 5-9: Zeitverlauf Bremszyklus 
Der Schlupfzyklus besteht nur aus einer Schlupfphase und einer Abkühlphase, deren 
Zeitverlauf in Bild 5-10 dargestellt wird. Während des gesamten Zyklus bleibt die 
Differenzdrehzahl der Hangon-Kupplung mithilfe der drehzahlgeregelten E-Maschine 
auf einem definierten und konstanten Niveau. Die E-Maschine bleibt somit immer an. 
Die Stromquelle wird in der Schlupfphase eingeschaltet und in der Abkühlphase 
ausgeschaltet. Dadurch wirkt ein Kupplungsmoment nach dem eingestellten 
elektrischen Strom in der Schlupfphase. Das Gegenmoment wird von der 
elektrischen Maschine gebracht, damit sich die Differenzdrehzahl nicht infolge des 
Kupplungsmoments ändert. Bei dem Schlupfzyklus wird die Reibleistung durch die 
Differenzdrehzahl und das Kupplungsmoment bestimmt. Der gesamte Energieeintrag 
pro Zyklus hängt außer der Reibleistung noch von der Schlupfzeit ab. Die 
Schwungmasse dient nur zur Stabilisierung der Drehzahl beim Schlupfzyklus, damit 
die Differenzdrehzahl nicht durch Drehmomentschwankungen stark beeinflusst wird. 
Da sich die Hangon-Kupplung eines Fahrzeugs funktionsbedingt im Dauerschlupf 
befindet, entspricht der Schlupfzyklus einer Idealisierung der realen Betriebs-
bedingungen. 
Alle Testzyklen im Rahmen des Prüfstandsversuchs lassen sich aus bestimmten 
Reihenfolgen von Bremszyklen und Schlupfzyklen zusammensetzen. 
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Bild 5-10: Zeitverlauf Schlupfzyklus 
 
5.3.2 Versuchsablauf 
Für jeden Versuchslauf wird ein neues Lamellenpaket verwendet. Vor dem Einbau 
des Lamellenpakets in den Prüfling werden die Lamellen im ATF Öl konditioniert. Es 
findet das gleiche Öl Verwendung, wie später im Versuchslauf. Das Ziel der 
Konditionierung ist es, das Aufquellen der Reibbeläge durch die Öleinlagerung 
vorwegzunehmen. Nach der Konditionierung wird die Lamellendicke vermessen und 
dokumentiert. Die Messstellen müssen markiert werden, damit man nach dem 
Versuchslauf an den gleichen Stellen misst. Die Dokumentation der Reihenfolge des 
Einbaus und der Drehlage erfolgen durch zusätzliche Markierungen. 
Der Versuchslauf  besteht aus drei Teilen: 
Teil 1. Einlauf 
Vor dem Hauptversuch wird der eingebaute Lamellensatz einem Einlauf mit niedriger 
Last unterzogen. Der Einlauf umfasst 50 Schaltungen. 
Teil 2. Funktionstest 
Nach der Einlaufprozedur werden verschiedene Treppenstufenversuche aus 
Bremszyklen oder Schlupfzyklen durchgeführt. Die Funktionstests dienen unter 
anderem zur Ermittlung der statischen und dynamischen Eigenschaften der Hangon-
Kupplung. Die Messergebnisse werden anschließend für die Verifikation der 
Funktions- und Wärmeflussmodelle benötigt. Beim Funktionstest wird darauf 
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geachtet, dass der Lamellensatz nicht während des Tests geschädigt wird und nicht 
zu viele Zyklen gefahren werden, um eine Aussagekraft des dritten Teils zu 
gewährleisten. 
Teil 3. Langzeitversuch 
Der Langzeitversuch bzw. Dauerlauf dient zur Ermittlung der Kennfelder für das 
Verschleißmodell zwecks der Lebensdauervorhersage. Dabei werden nur Schlupf-
zyklen wegen der besseren Steuerbarkeit der tribologischen Beanspruchungen 
ausgeführt. Alle geprüften Laststufen sind in Tabelle 5-2 aufgelistet. Jeder 
Langzeitversuch für ein Lamellenpaket beinhaltet mehrere Tausende Schaltzyklen 
unterschiedlicher Laststufen. Aus der durchgeführten Anzahl von Zyklen und der 
Entwicklung des Lamellenverschleißes lässt sich die Verschleißrate bei den 
untersuchten Laststufen herleiten. 
Tabelle 5-2: Laststufen für den Langzeitversuch 
 
Laststufe Drehzahl Moment Schlupfzeit Abkühlzeit Reibleistung Reibarbeit 
[-] [1/min] [Nm] [s] [s] [kW] [kJ] 
L1 200 30 2 8 0,6 1,2 
L2 200 30 4 6 0,6 2,4 
L3 200 100 3 7 2 6 
L4 200 130 3 10 2,6 7,8 
L5 200 130 4,5 15 2,6 11,7 
L6 200 150 2 8 3 6 
L7 200 170 2 10 3,4 6,8 
L8 200 170 3 15 3,4 10,2 
L9 200 210 2,5 15 4,2 10,5 
L10 400 110 4,5 25 4,4 19,8 
L11 400 145 3 30 5,8 17,4 
L12 400 180 2,5 30 7,2 18 
L13 600 50 2 25 3 6 
L14 600 75 4 60 4,5 18 
L15 600 120 4 80 7,2 28,8 
L16 600 130 4 40 7,8 31,2 
L17 600 160 3 80 9,6 28,8 
L18 600 165 3 40 9,9 29,7 
L19 600 185 2 80 11,1 22,2 
L20 600 188 2,5 40 11,28 28,2 
L21 800 45 1 9 3,6 3,6 
L22 800 110 1 9 8,8 8,8 
L23 800 110 0,8 12 8,8 7,04 
L24 800 155 0,8 15 12,4 9,92 
L25 800 180 0,8 18 14,4 11,52 
L26 800 245 2,5 72,5 19,6 49 
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5.4 Versuchsergebnisse und Modellverifikation 
Das Bild 5-11 stellt exemplarisch einen gemessenen Bremszyklus mit den 
wichtigsten Messgrößen dar. Das Reibmoment der Hangon-Kupplung wird 
aufgebaut, sobald die Magnetspule mit dem elektrischen Strom beaufschlagt wird. 
Die Überhöhung des Spulenstroms ist auf die hohe Dynamik des Stromregelkreises 
zurückzuführen. Die hier ansteigende Reibmomentkurve ist hauptsächlich vom 
Zusammenwirken der Reibcharakteristik des Primär- und Sekundärlamellenpakets 
unter den vorliegenden Bedingungen geprägt. Das Kupplungsmoment bremst dabei 
die Schwungmasse innerhalb von 1,5 Sekunden von 1000 1/min auf Stillstand. 
Während des Bremsvorgangs steigt die Temperatur der Stahllamelle infolge des 
Reibenergieeintrags von 87 °C auf 157 °C, die nach dem Bremsvorgang wieder 
abnimmt. 
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Bild 5-11: Beispielmessung Bremszyklus 
Die Messung eines Schlupfzyklus wird exemplarisch in Bild 5-12 dargestellt. Da die 
Differenzdrehzahl bei dem Schlupfzyklus fast unverändert bleibt, beharrt das 
Reibmoment weitestgehend auf dem gleichen Niveau. Daraus lässt sich der Schluss 
ziehen, dass die relative Gleitgeschwindigkeit für die Reibcharakteristik dieses 
tribologischen Systems die Hauptrolle spielt. Während des Schlupfvorgangs steigt 
die Temperatur der Stahllamelle um ca. 80 °C.  
Die Abkühlung erfolgt schneller als beim Bremszyklus, da hier eine Differenzdrehzahl 
während der Abkühlphase besteht und somit der Kühlölvolumenstrom durch die 
Lamellen höher ist.  
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Bild 5-12: Beispielmessung Schlupfzyklus 
Um die Dynamik der Hangon-Kupplung simulativ zu untersuchen, wird im Rahmen 
der Arbeit ein Simulationsmodell für den Kupplungsaktuator zusammen mit der 
Reibpaarung in der Simulationsumgebung Simulink erstellt. Die Vorgehensweise der 
Modellherleitung wird in Kapitel 3 bereits beschrieben. In Bild 5-13 wird das 
Simulationsmodell dargestellt. Es lässt sich dabei erkennen, dass das gesamte 
Modell aus vier Subsystemen besteht, nämlich dem Elektromagnet, der Steuer-
kupplung mit dem Primärlamellenpaket, der Kugelrampe und der Hauptkupplung mit 
dem Sekundärlamellenpaket. 
Elektromagn.
Aktuatorik Primär
Kupplung Kugelrampe
Schleppmoment
Trägheitsmoment
Reibungsmodell
ReiblamellenLamellenpaket
Axial
Sekundär
Kupplung
 
Bild 5-13: Simulationsmodell Kupplungsdynamik 
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Die Verifikation des Simulationsmodells erfolgt durch den Vergleich der Simulation 
mit der Messung, wie in Bild 5-14 dargestellt wird. Im oberen Bild wird die 
Reibmomentkurve und im unteren die Differenzdrehzahl dargestellt. Mithilfe der 
Gegenüberstellung lässt sich feststellen, dass das Simulationsmodell die Realität mit 
ausreichender Genauigkeit nachbildet. Besonders im Bereich des Drehmoment-
anstiegs stimmt die Simulation mit der Messung gut überein, d. h. das dynamische 
Verhalten der Aktuatorik und der Reibpaarung können gut mit dem Modell 
reproduziert werden. Eine deutliche Differenz ist beim Abbau des Drehmoments zu 
erkennen. Diese Diskrepanz könnte durch den im Modell unberücksichtigten 
Mikroschlupf hervorgerufen werden. Während im Modell ein verschwindendes 
Kupplungsmoment bei null Differenzdrehzahl vorhergesagt wird, wird in der Realität 
das Reibmoment wegen der minimalen Schlupfbewegung langsamer abgebaut.  
0 0.5 1 1.5
-50
0
50
100
150
200
250
300
Kupplungsmoment
Zeit [s]
D
re
hm
om
en
t [
N
m
]
 
 
Simulation
Messung
0 0.5 1 1.5
0
200
400
600
800
1000
Differenzdrehzahl
Zeit [s]
D
iff
er
en
zd
re
hz
ah
l [
1/
m
in
]
Kupplungsmoment
Differenzdrehzahl
Zeit [s]
D
iff
er
en
zd
re
hz
ah
l [
1/
m
in
]
D
re
hm
om
en
t [
]N
m
]
 
Bild 5-14: Verifikation des dynamischen Funktionsmo dells 
Das Lamellenwärmeflussmodell gemäß dem Abschnitt 3.4 kann ebenfalls anhand 
der Messergebnissen verifiziert werden. In Bild 5-15 werden die gemessene und die 
simulierte Stahllamellentemperatur bei einem Treppenstufenversuch aus insgesamt 
14 Schlupfzyklen gegenübergestellt. Die tribologische Beanspruchung wird bei dem 
Treppenstufenversuch schrittweise erhöht, indem das Kupplungsmoment durch den 
höher werdenden Spulenstrom vergrößert wird. Durch den Vergleich lässt sich eine 
sehr gute Übereinstimmung der simulierten Temperatur mit der Messung feststellen, 
sowohl in der Schlupf- als auch in der Abkühlphase. Das Finite-Differenzen-
Wärmeflussmodell zeigt bei der Simulation seine Vorteile, nämlich einen guten 
Kompromiss zwischen dem Rechenaufwand und der Genauigkeit.  
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Bild 5-15: Verifikation Wärmeflussmodell, Treppenst ufenversuch 
In Bild 5-16 wird das Wärmeflussmodell mittels eines beliebigen Beispielzyklus 
verifiziert, der aus zwei Bremszyklen und einem Schlupfzyklus besteht. Es lässt sich 
dabei auch eine gute Übereinstimmung der Simulation mit der Messung beobachten. 
Man erkennt gleichzeitig, dass das Wärmeflussmodell ein genaueres Ergebnis beim 
Schlupfzyklus als beim Bremszyklus erzielt, insbesondere während der Abkühlphase. 
Dieser kleine Unterschied lässt sich auch nachvollziehen. In der Abkühlphase eines 
Schlupfzyklus wird die durch die Reibung entstandene Wärme hauptsächlich durch 
die Zwangskonvektion mit dem Öl abgeführt. Anders sieht es beim Bremszyklus aus. 
Weil in der Abkühlphase eines Bremszyklus sowohl die Antriebs- als auch die 
Abtriebsseite stillstehen, werden die Reiblamellen nur durch Wärmeleitung und 
Wärmeübergang an deren Peripherie abgekühlt. Bei der Messung wird eine 
Temperaturabhängigkeit der Wärmeübergangskoeffizienten beobachtet. Im Modell 
werden alle Wärmeübergänge zur Umgebung jedoch stark vereinfacht und als eine 
lineare Funktion modelliert. Die Wärmeübergangskoeffizienten sind Konstanten und 
nicht von anderen Parametern abhängig. Somit kommt die größere Differenz 
zwischen der Simulation und Messung bei Bremszyklen zustande. Trotzdem ist die 
Differenz relativ klein und das Wärmeflussmodell kann damit validiert werden. 
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Bild 5-16: Verifikation Wärmeflussmodell, Beispielz yklus 
Eine der wichtigsten Aufgaben des Prüfstandsversuches ist die Bestimmung der 
Verschleißkennfelder. Der Einsatz des in Kapitel 4 hergeleiteten Verschleißmodells 
setzt die experimentelle Ermittlung der Verschleißkennwerte voraus. Anhand von den 
Lamellendickenänderungen bei geprüften Laststufen gemäß Tabelle 5-2 lassen sich 
die Verschleißkennfelder für die Phase 1 und Phase 2 durch Interpolation und 
Extrapolation bestimmen. In Bild 5-17 werden beispielsweise die Verschleiß-
kennfelder der beiden Phasen für die untersuchte Hangon-Kupplung dargestellt, 
wobei die Verschleißrate als Dickenabnahme pro Lamelle pro Schaltung in 
Abhängigkeit von den Kenngrößen variiert. Außerdem lassen sich Ansätze für 
Gewichtsfunktionen im Verschleißmodell anhand der gemessenen Verschleiß-
entwicklung ableiten. 
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Bild 5-17: Verschleißkennfeld 
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5.5 Verifikation des Verschleißmodells durch den Zy klendauerlauf 
Nachdem das Lamellenwärmeflussmodell validiert und die Verschleißkennfelder 
sowie die Gewichtsfunktionen für die untersuchte Lamellenkupplung experimentell 
ermittelt werden, stehen nun alle wichtigen Bestandteile des Zwei-Phasen-
Verschleißmodells zur Verfügung. Damit können Verschleißsimulationen der 
virtuellen oder realen Fahrzyklen gemäß der vorgestellten empirischen Methode in 
Abschnitt 4.4.3 durchgeführt werden. 
Um die Aussagekraft des Modellansatzes zu prüfen, wird die Lamellendicken-
abnahme einer im gesamten Fahrzeugantriebsstrang eingebauten Hangon-Kupplung 
vor und nach einem Antriebsstrangzyklendauerlauf gemessen, und mit der 
Simulation verglichen. Dieser Antriebsstrangzyklendauerlauf dient dem Lebensdauer-
test des gesamten Antriebsstrangs, wobei alle seine Komponenten mitgeprüft 
werden können. Die vorliegenden tribologischen Beanspruchungen auf die Hangon-
Kupplung sind von den Vorgaben des Antriebsstrangzyklendauerlaufs abhängig. 
Insgesamt werden 1682 Zyklen am Prüfstand für den Dauerlauftest gefahren. Jeder 
Zyklus des Antriebsstrangtests enthält zahlreiche Schaltungen der Hangon-
Kupplung, in Form von Brems- oder Schlupfzyklen. Die Dicke jeder Lamelle wird vor 
und nach dem Zyklendauerlauf an den definierten Stellen mit einer 
Bügelmessschraube gemessen. Die ausgebauten Lamellen nach dem 
Zyklendauerlauf werden in Bild 5-18 dargestellt. Man kann erkennen, dass sich die 
Lamellen noch in einem sehr guten Zustand befinden. 
 
Bild 5-18: Reiblamellen nach dem Zyklendauerlauf 
Zunächst soll die Frage geklärt werden, wie hoch die zulässige Verschleißgrenze 
liegt. Es gilt im Allgemeinen die folgende Beziehung: 
Prüfstandsmessungen 118 
Verschleißgrenze = maximaler Stellweg - Lüftspiel. 
Für die betrachtete Hangon-Kupplung wird der maximale Stellweg durch den 
maximal möglichen Winkelweg der Kugelrampe bestimmt. Außerdem spielt das 
Lüftspiel des Lamellenpakets eine wichtige Rolle. Während größere Lüftspiele zu 
schlechterer Dynamik des Schaltvorgangs führen, können sich die Lamellen bei zu 
kleinen Lüftspielen nicht vollständig trennen. Je nach dem eingestellten Lüftspiel 
bewegt sich die Verschleißgrenze zwischen 0,5 bis 1 mm. Im Folgenden wird die 
untere Grenze 0,5 mm als der maximal zulässiger Verschleiß betrachtet.  
Die bei dem Zyklendauerlauf gemessenen Daten, wie das Kupplungsmoment und die 
Drehzahlen, dienen als die Eingangsdaten des Verschleißmodells. Damit kann die 
Dickenabnahme der Lamellen anhand der Vorgehensweise nach Bild 4-11 simuliert 
werden. Es handelt sich dabei um die Verschleißsimulation eines realen Fahrzyklus. 
Der vom Simulationsmodell vorhergesagte Verschleiß nach insgesamt 1682 Zyklen 
wird in Bild 5-19 schematisch dargestellt. Die Simulation liefert die Lamellendicken-
abnahme jeder Belaglamelle an jeweils 6 Radialstellen. Da die erste Lamelle nur eine 
Reibfläche besitzt, entspricht ihr Verschleiß ca. der Hälfte der zweiten Lamelle.  
 
Bild 5-19: Ergebnis Verschleißsimulation 
Ein Vergleich der Simulation mit der Messung wird in Bild 5-20 dargestellt. Die 
Lamelle Nr. 1 entspricht der ersten und die Lamelle Nr. 8 der letzten Lamelle auf der 
Kolbenseite. Während ein gesamter Verschleiß des Lamellenpakets von 0,276 mm 
gemessen wird, sagt die Simulation 0,287 mm voraus. Da der Verschleiß eigentlich 
einen hochkomplexen Zufallsprozess darstellt, lässt sich das Messergebnis kaum 
reproduzieren. Das heißt, es geht bei der Verifikation mehr darum, ob die simulierten 
und gemessenen Werte im gleichen Toleranzbereich liegen. Diese kleine Diskrepanz 
ist durchaus hinnehmbar. Interessant ist es, wenn man einen Blick auf die Verteilung 
des Verschleißes wirft. Bei der Simulation wird ein abnehmender Verschleiß von 
Lamelle Nr.1 bis Lamelle Nr.8 prognostiziert, was auf dem Axialkraftverlust wegen 
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der Verzahnungsreibung beruht. Der gleiche Trend lässt sich bei der Messung auch 
erkennen, der durch die gestrichelte Ausgleichsgerade dargestellt wird. Auffällig sind 
unter anderem der niedrige Verschleiß der Lamelle Nr.1 und Nr.8 sowie der sehr 
hohe Verschleiß der Lamelle Nr.5. Dies lässt sich einerseits durch die zufälligen 
Verschleißvorgänge erklären. Andererseits ist diese beobachtete Erscheinung sehr 
wahrscheinlich auf das unterschiedliche Wärmeabgabevermögen der Lamellen an 
deren Peripherie zurückzuführen. Man stellt fest, dass trotz der gleichen 
Zwangskonvektion durch das Öl alle Lamellen unterschiedlichen Kühlungs-
bedingungen unterliegen. Die beiden Lamellen am Rand können die Reibungswärme 
besser an die angrenzenden Bauteile, wie Kolben und Stützplatte, abführen. 
Dadurch sinkt die maximale Reibflächentemperatur und somit der Verschleiß. Für die 
Lamelle Nr.5, die sich in der Mitte des Lamellenpakets befindet, ist es schwierig, die 
zunächst in ihr gespeicherte Wärme zu den äußeren Bauteilen abzuführen. Deshalb 
kann man die Wärmeübergangskoeffizienten einzelner Lamellen an die Peripherie 
noch mal mit der Messung abstimmen, um diesen Effekt mit einzubeziehen. Die 
Simulationsergebnisse mit den abgestimmten Wärmeübergangskoeffizienten werden 
in Bild 5-21 dargestellt. Die Anpassung der Wärmeübergangskoeffizienten ist jedoch 
nicht zwingend notwendig, da der Trend der simulierten Verschleißverteilung ohne 
die Variation bereits gut mit der Messung übereinstimmt. 
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Bild 5-20: Vergleich simulierter und gemessner Vers chleiß 
 
Prüfstandsmessungen 120 
Lamellenverschleiß nach der Variation der Wärmeüber gangskoeffizienten
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Bild 5-21: Vergleich nach Anpassung der Wärmeüberga ngskoeffizienten  
Nachdem die Modellparameter identifiziert und das Verschleißmodell verifiziert ist, 
kann man das Modell einsetzen, um die Kupplungslebensdauer bei jedem beliebigen 
Lastkollektiv zu ermitteln. In Bild 5-22 wird die simulierte Verschleißentwicklung des 
gesamten Lamellenpakets während des Antriebsstrangzyklendauerlaufs bis zu dem 
1682. Zyklus präsentiert. Dabei lassen sich die zwei Phasen gemäß des 
Verschleißmodells deutlich erkennen. Nach dem anfänglichen Setzen nimmt der 
Verschleiß quasi linear zu, weil sich die tribologischen Beanspruchungen an der 
Hangon-Kupplung bei jedem Zyklus wiederholen. Wenn man die Verschleiß-
entwicklung extrapoliert, erhält man die zulässige Zyklenzahl dieses Antriebsstrang-
dauerlaufs. Diese beläuft sich auf 2700 Zyklen, bis die Verschleißgrenze erreicht 
wird. 
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Bild 5-22: simulierte Verschleißentwicklung 
 
Einsatzmöglichkeiten 121 
6 Einsatzmöglichkeiten der Simulationsmodelle 
In diesem Kapitel werden anhand einiger konkreten Beispiele erläutert, wie die in der 
vorliegenden Arbeit hergeleiteten Simulationsmodelle nach deren Validierung 
praktisch eingesetzt werden können, um den Entwicklungsprozess zu unterstützen. 
Insbesondere in der Konzeptphase bzw. der frühen Entwicklungsphase, wenn noch 
keine Prototypen vorhanden sind, können die Modelle zur optimalen Auslegung und 
Zuverlässigkeitsabsicherung der nasslaufenden Lamellenkupplung beitragen. 
 
6.1 Kupplungsauslegung 
Die Simulation unterstützt die Bauteildimensionierung in der Konzeptphase, z. B. die 
Bestimmung der Lamellenanordnung sowie deren Dicke, um den Wärmehaushalt zu 
optimieren und die geforderte Belastungsgrenze der Lamellenkupplung abzusichern. 
Weil für einen maximal vorgegebenen axialen und radialen Bauraum verschiedene 
Konstellationen der Lamellendicke möglich sind, ist eine wichtige Aufgabe der ersten 
Systemauslegung, die Geometrie der Lamellen zu bestimmen. Als Beispiel werden 
zwei Lamellenpakete mit dem gleichen radialen Maß gemäß Tabelle 6-1 verglichen. 
Ihr Innen- und Außenradius beträgt jeweils 50 mm und 67 mm. 
 
Tabelle 6-1: Vergleich von zwei Lamellenpaketen 
 
 
Anzahl 
Belaglamelle 
Dicke 
Belaglamelle 
Anzahl 
Stahllamelle 
Dicke 
Stahllamelle 
Dicke 
Lamellenpaket 
Anzahl 
Reibfläche 
Lamellenpaket 
1 
7 1,6 mm 8 1,2 mm 20,8 mm 14 
Lamellenpaket 
2 
7 1,8 mm 6 2 mm 24,6 mm 12 
 
Das Lamellenpaket 1 hat ein geringeres Axialmaß und trotzdem zwei Reibflächen 
mehr. Dagegen verfügt das Lamellenpaket 2 über dickere Stahllamellen, die vor 
allem zu einem besseren Wärmespeichervermögen und damit einer höheren 
thermischen Belastbarkeit beitragen. Um die beiden Lamellenpakete quantitativ mit 
einander bezüglich der zulässigen Beanspruchung vergleichen zu können, werden 
ihre Belastungsgrenzen simulativ untersucht. Dazu dient ein Simulationstool, welches 
auf dem Lamellenwärmeflussmodell in Abschnitt 3.4.2 und der Theorie zu spontanen 
Schädigungen gemäß Abschnitt 4.2 basiert. In Bild 6-1 wird die Funktionsweise des 
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Tools dargestellt. Die Eingangsgrößen für die Simulation sind das Wärmeflussmodell, 
die charakteristische Kurve des Reibbelags aus der thermogravimetrischen Analyse 
und die Geometrie der Lamellenkupplung. Dieses Tool ermittelt dann aus iterativen 
Berechnungen die theoretischen Grenzbelastungskurven der untersuchten Lamellen-
kupplung bei unterschiedlichen Kühlbedingungen.  
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Bild 6-1: Tool zur Simulation der Grenzbelastungsku rven 
In Bild 6-2 werden die simulierten Grenzbelastungsdiagramme vom Lamellenpaket 1 
und 2 als Reibleistungs-Schlupfzeit-Diagramm dargestellt. Vorhergesagt werden die 
Grenzbelastungslinien für die zwei Lamellenpakete bei drei unterschiedlichen 
Kühlbedingungen. Unterhalb der Grenzbelastungslinien befindet sich der zulässige 
Lastbereich, während bei einer Überschreitung die Gefahr einer spontanen 
Schädigung besteht.  
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Bild 6-2: Grenzbelastungsdiagramme der Lamellenpake te 
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Aus den Grenzbelastungsdiagrammen ergibt sich, dass die beiden Lamellenpakete 
abhängig von der Kühlbedingung verglichen werden müssen. Ohne die Kühlwirkung 
des Öls bzw. bei einer sehr schwachen Kühlung verfügt das Lamellenpaket 2 wegen 
seiner dickeren Stahllamellen, die zum besseren Wärmespeichervermögen 
beitragen, über die höhere Beanspruchbarkeit als das Lamellenpaket 1. Bei besserer 
Wärmeabführung durchs Öl ändert sich die Situation. Dann kreuzen sich die 
Grenzbelastungslinien der beiden Lamellenpakete. Das Lamellenpaket 2 wird besser 
gegen kurzzeitige hohe Wärmeeinträge geschützt und weist daher bei höheren 
Reibleistungen eine höhere Beanspruchbarkeit auf. Dagegen erzielt das Lamellen-
paket 1 eine bessere Wärmeabfuhr durch das Kühlöl aufgrund zwei zusätzlicher 
Reibflächen. Deshalb verfügt Lamellenpaket 2 bei relativ niedrigeren Reibleistungen 
über eine höhere Beanspruchbarkeit, denn die Kühlung ist, neben den tribologischen 
Beanspruchungen, für die Temperaturentwicklung über eine längere Zeit der 
bestimmende Faktor. Wo genau sich die Grenzbelastungslinien der beiden Lamellen-
pakete im Grenzbelastungsdiagramm kreuzen, hängt von den herrschenden 
Kühlbedingungen ab.  
Zusammengefasst lässt sich die passende Auslegung in Abhängigkeit von den 
Betriebsbedingungen und dem konkreten Lastkollektiv der zu entwickelten Lamellen-
kupplung auswählen. Das Lamellenpaket 1 eignet sich mehr für den Dauerschlupf-
betrieb, während das Lamellenpaket 2 für den Schaltbetrieb mit höheren 
Reibleistungen eingesetzt werden kann. Außer diesen zwei Lamellenpaketen können 
noch viele weitere Lamellenzusammensetzungen simuliert werden, um einem 
optimalen Design näher zu kommen. Durch eine systematische Variation der 
Parameter wie Lamellendicke ist ein automatischer Optimierungsprozess mit Hilfe 
der Simulation möglich. 
Außer den Reiblamellen kann die Auslegung der Ölpumpe ebenfalls mit Hilfe des 
Wärmeflussmodells effizient geprüft werden. Der zugeführte Kühlölvolumenstrom ins 
Lamellenpaket ist ein wichtiger Auslegungsparameter der nasslaufenden Lamellen-
kupplung. Ein hoher Kühlölvolumenstrom gewährleistet auf der einen Seite eine 
bessere Wärmeabfuhr aus den Reiblamellen und führt auf der anderen Seite zu 
einem höheren Verlust durch den zusätzlichen Energieverbrauch der größeren 
Pumpe sowie durch das Schleppmoment der offenen Lamellenkupplung. Daher 
besteht die Aufgabe darin, die optimalen Kühlölvolumenströme bei unterschiedlichen 
Betriebsbedingungen zu identifizieren. Es gilt die praktische Regel, den Ölvolumen-
strom so hoch wie nötig und so gering wie möglich zu dimensionieren. 
In Bild 6-3 wird ein Beispiel zur Bestimmung des maximal notwendigen Kühlöl-
volumenstroms durch die Simulation präsentiert. Der dazu notwendige Testzyklus als 
Vorgabe für die Simulation besteht aus einer Bremsschaltung und einer Schlupf-
schaltung, die jeweils der maximal möglichen Beanspruchung in einer Brems- oder 
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Schlupfsituation im Lastkollektiv entsprechen. Die Verläufe der Reibflächen-
temperatur bei drei Ölvolumenströmen werden simuliert. Die aus der TGA ermittelte 
kritische Temperatur wird mit der gestrichelten Linie dargestellt. Um einen 
zuverlässigen Betrieb der Lamellenkupplung zu gewährleisten, soll die 
Überschreitung der kritischen Temperatur möglichst vermieden werden. Aus dem 
Simulationsergebnis erkennt man, dass die Temperatur sich unterhalb des kritischen 
Wertes befindet, wenn der Ölvolumenstrom 2 l/min beträgt. Für den Ölvolumenstrom 
1 l/min tritt eine Temperaturüberschreitung nur bei der Bremsschaltung auf. Wenn 
der Ölvolumenstrom weiter auf 0,5 l/min verringert wird, überschreitet die Temperatur 
auch bei der Schlupfschaltung ihren kritischen Wert. In diesem Fall wird aus dem 
Kompromiss zwischen dem Kühlverhalten und Wirkungsgrad ein maximaler 
Ölvolumenstrom gegen 2 l/min empfohlen. Nach der Festlegung des maximalen 
Ölvolumenstroms werden die notwendigen Ölvolumenströme für andere Betriebs-
bedingungen im nächsten Schritt simulativ geschätzt. Die aus der Simulation 
ermittelten Werte können als Vorgabe für die Dimensionierung der Ölpumpe dienen. 
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Bild 6-3: Parametervariation Ölvolumenstrom 
 
6.2 Parametervariation Schleppmoment 
Im Hinblick auf die ständig steigenden Ansprüche auf die Energieeffizienz des 
Kraftfahrzeugs ist ein geringes Schleppmoment offener nasslaufenden Lamellen-
kupplungen einer der wichtigsten Auslegungskriterien, um einen guten Wirkungsgrad 
zu erzielen. Zum Beispiel trägt das Schleppmoment aller offenen Lamellen-
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kupplungen eines Automatikgetriebes wesentlich zum Verlust des gesamten 
Getriebes bei. Deshalb sollten Maßnahmen für die Senkung des Schleppmoments 
gefunden werden. Dabei bietet sich die Simulation mit einer passenden 
Modellbildung als ein gutes Hilfsmittel an. 
Es gibt zahlreiche Parameter, die das Schleppmoment deutlich beeinflussen. Mit 
Hilfe der Parametervariation kann das Potential zur Schleppmomentreduzierung 
rechnerisch analysiert werden. Dafür kommt das in Abschnitt 3.2.1 hergeleitete 
Modell für die Flüssigkeitsreibung offener Lamellenkupplungen zum Einsatz. Als 
Beispiel werden Variantenrechnungen durchgeführt, wobei die vier Einflussgrößen 
Lamellengröße, Luftspalt, Temperatur sowie Ölvolumenstrom untersucht werden. In 
Tabelle 6-2 werden die in der Simulation geprüften Parameter aufgelistet. In der 
ersten Zeile stehen die Referenzparameter. Bei der Variantenrechnung wird jeweils 
nur ein Parameter im Vergleich zur Referenz entweder vergrößert oder verkleinert. 
Bei der Variation der Lamellengröße wird stets angenommen, dass die Reibbelags-
breite 10 mm beträgt. Der Luftspalt entspricht dem durchschnittlichen Abstand zweier 
angrenzenden Lamellen. Die Temperatur stellt einen wichtigen Parameter dar, weil 
die Viskosität des Öls stark temperaturabhängig ist. Unter dem letzten Parameter 
Ölvolumenstrom ist der durchschnittliche Ölvolumenstrom pro Reibfläche zu 
verstehen.  
 
Tabelle 6-2: Parametervariation Schleppmoment 
 
 Reibradius 
mm 
Luftspalt 
mm 
Temperatur 
°C 
Ölvolumenstr. 
l/min 
Referenz 95 0,15 60 0,3 
Variation 75 0,12 50 0,1 
 115 0,18 70 0,5 
 
In Bild 6-4 werden die Ergebnisse der Variantenrechungen dargestellt. Aus der 
Simulation lässt sich bestätigen, dass alle vier Parameter das Schleppmoment zwar 
auf unterschiedliche Weise, aber deutlich beeinflussen. 
Je größer die Lamellen sind, desto größer wird das Schleppmoment. Da das 
Schleppmoment in Phase 1 von der vierten Potenz des Radius abhängt, steigt das 
Schleppmoment der größeren Lamellen bei kleineren Differenzdrehzahlen viel steiler 
an. Unter dem gleichen Ölvolumenstrom bricht der Ölfilm bei größeren Lamellen 
auch früher zusammen, weil mehr Oberfläche zu benetzen ist. Nachdem der Spalt 
nicht mehr komplett mit Öl befüllt ist, unterscheiden sich die Schleppmomente der 
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drei Lamellengrößen nicht mehr so stark voneinander, insbesondere bei sehr hohen 
Differenzdrehzahlen. Für die Praxis bedeutet es, dass möglichst Lamellen mit einem 
geringen Radialmaß wegen des besseren Wirkungsgrades gewählt werden sollen, 
unter der Voraussetzung, dass die Beanspruchbarkeit gewährleistet sein muss. 
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Bild 6-4: Parametervariation Schleppmoment 
Das Lüftspiel pro Reibfläche verhält sich reziprok zum Schleppmoment, da die 
Scherspannung der Flüssigkeit reziprok zum Abstand ist. Kleinere Lüftspiele führen 
zur Vergrößerung des Schleppmoments. Außerdem bewirken kleinere Lüftspiele das 
spätere Abfallen des Schleppmoments, weil dabei weniger Öl zur vollständigen 
Füllung der Spalte benötigt wird. Aus der Simulation erkennt man, dass das 
maximale Schleppmoment bei 0,12 mm Lüftspiel dreimal so groß ist, wie bei 0,18 
mm Lüftspiel. Aus diesem Grund soll immer ein ausreichend großes Lüftspiel bei 
nasslaufender Lamellenkupplung konstruktiv gewährleistet werden. Voraussetzung 
ist ein entsprechender axialer Bauraum. Außerdem muss sichergestellt werden, dass 
die Lamellen nicht aneinander kleben, wenn sie unbetätigt sind. Auf der anderen 
Seite soll das Lüftspiel wegen der Anforderung an die Schaltdynamik auch nicht zu 
groß sein. 
Die Öltemperatur beeinflusst die Viskosität des Öls und damit das Schleppmoment. 
Je höher die Viskosität desto größer wird das Schleppmoment. Es gibt auch die 
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Tendenz, dass weniger viskoses Öl bereits bei kleineren Differenzdrehzahlen zum 
Abfallen des Schleppmoments führt. Die Simulation zeigt, dass bereits eine 
Temperaturdifferenz von 20°C zur Verdreifachung des  maximalen Schleppmoments 
führt. Wegen dieser starken Abhängigkeit soll in der Praxis darauf geachtet werden, 
dass das Kühlöl möglichst schnell auf die Betriebstemperatur gebracht wird. 
Niedrigere Öltemperaturen verursachen einen deutlichen schlechteren 
Wirkungsgrad. 
Der Ölvolumenstrom beeinflusst hauptsächlich den Übergang von Phase 1 zu Phase 
2 des Schleppmomentverlaufs und damit das maximale Schleppmoment. Bei 
größeren Ölvolumenströmen werden die Ölfilme in den Luftspalten erst bei höheren 
Differenzdrehzahlen mit Luft beigemengt. Dort ist die Phase 1 länger als die bei 
kleineren Ölvolumenströmen. Deshalb ist das maximale Schleppmoment größer bei 
größeren Ölvolumenströmen. Aus diesem Grund soll der Ölvolumenstrom bei der 
Auslegung der Kühlölzuführung bzw. der Ölpumpe begrenzt werden. Es lässt sich 
somit noch mal begründen, warum die Bestimmung des Ölvolumenstroms einem 
Kompromiss zwischen dem Kühlverhalten und dem Wirkungsgrand entspricht.  
Ein Schleppmomentmodell, das noch nicht mit Messungen verifiziert und ggf. mit 
Korrekturfaktoren ergänzt wird, dient in erster Linie der theoretischen Analyse. Trotz 
zu erwartenden Abweichungen ist eine solche Untersuchung deswegen sinnvoll, weil 
die Wirkungen einzelner Maßnahmen zur Schleppmomentsenkung bewertet werden 
können. 
 
6.3 Verschleißsimulation 
Das in Abschnitt 4.4 hergeleitete Verschleißmodell kann für die Untersuchung des 
Verschleißverhaltens der nasslaufenden Lamellenkupplung bei verschiedenen 
Fahrzyklen eingesetzt werden. Die Simulation erlaubt einen Einblick in die 
Verschleißentwicklung und ermöglicht somit eine Analyse des Verschleißes in 
Abhängigkeit von den vorliegenden Beanspruchungen. 
In Bild 6-5 wird der Lamellenverschleiß einer Hangon-Kupplung bei zwei Fahrzyklen 
miteinander verglichen, bei den die Lamellenkupplung unterschiedlichen 
tribologischen Beanspruchungen unterliegt. Der Reibenergieeintrag und die Reib-
flächentemperatur, die die tribologischen Beanspruchungen repräsentieren, werden 
aus gemessenen bzw. vorgegebenen charakteristischen Größen, wie Drehzahl und 
Drehmoment, jeweils über die Zeit simulativ ermittelt. Danach dienen die 
tribologischen Beanspruchungen als die Eingangsgrößen für die Verschleiß-
simulation, deren Workflow in Abschnitt 4.4.4 beschrieben wird. 
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Aus Bild 6-5 erkennt man, dass während Fahrzyklus 2 das 2,2-fache an Reibenergie 
generiert wird, als bei Fahrzyklus 1. Bei Fahrzyklus 2 wird die Hangon-Kupplung 
tribologisch stärker beansprucht. Die maximalen Temperaturen von Fahrzyklus 2 
liegen deutlich höher als bei Fahrzyklus 1. Die mit Hilfe des Verschleißmodells 
simulierten Verschleißentwicklungen der beiden Fahrzyklen werden ebenfalls in der 
Abbildung dargestellt. Obwohl nur das 2,2-fache an Reibenergie bei Fahrzyklus 2 
erzeugt wird, entsteht dabei das 6,2-fache an Verschleiß als bei Fahrzyklus 1. Es 
lässt sich durch die höheren Reibflächentemperaturen begründen, weil der 
Verschleiß sowohl von der Reibarbeit als auch von der maximalen 
Reibflächentemperatur abhängig ist. Deshalb ist Fahrzyklus 2 bezüglich des 
Verschleißes viel schädlicher als Fahrzyklus 1.  
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Bild 6-5: Verschleißsimulation von zwei Fahrzyklen 
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7 Zusammenfassung und Ausblick 
Das vielfach angestrebte Ziel, die Entwicklung neuer tribologischen Systeme zum 
größten Teil nur mit Hilfe der modernen Simulationstechnik ist in der nahen Zukunft 
noch nicht abzusehen. Dazu fehlt noch das umfassende Verständnis über die 
wichtigen Einflussgrößen und deren gegenseitige Wechselwirkungen. Ein typisches 
Beispiel dafür ist die in der Arbeit untersuchte nasslaufende Lamellenkupplung. Da 
Erkenntnisse über die Reibung und den Verschleiß der Lamellenkupplung noch nicht 
ausreichend bekannt sind, sind umfangreiche Prüfstandsversuche während der 
Entwicklungsphase zwingend notwendig, um die Zuverlässigkeit des Kupplungs-
systems zu gewährleisten. 
Theoretische und empirische Modelle können für die Entwicklung tribologischer 
Systeme trotzdem sehr hilfsreich sein, um die qualitativen und teils quantitativen 
Einflüsse einiger kritischen Größen zu identifizieren und ggf. Maßnahmen zur 
Verbesserung des Systems abzuleiten. Vielmehr kann die Optimierungsarbeit bereits 
durchgeführt werden, ohne kostspielige Prototypen fertigen zu müssen. Die Anzahl 
der notwendigen Versuche werden reduziert und die Übertragbarkeit der 
Versuchsergebnisse auf andere Betriebsbedingungen wird durch die simulative 
Analyse verbessert. 
Diese Arbeit beschäftigt sich mit der Modellierung und Simulation der im Automobil 
immer mehr eingesetzten nasslaufenden Lamellenkupplung mit Papierreibbelag, 
wobei die Reibung und der Verschleiß der geschmierten Stahl-Papier Reibpaarung 
im Vordergrund stehen. Die Modellherleitung basiert meistens auf physikalischen 
Gleichungen, die in der Regel durch empirische Anteile ergänzt werden müssen. Es 
kommt in der Tribologie oft vor, dass empirische Faktoren für Modellgleichungen aus 
bestimmten experimentellen Untersuchungen abzuleiten sind. 
Nach dem Recherchieren vom Stand der Technik werden empirische Reibmodelle 
vorgestellt, die für die vereinfachte Simulation der nasslaufenden Lamellenkupplung 
in Frage kommen. Die Modellgleichungen sind relativ einfach und werden nicht aus 
physikalischen Effekten abgeleitet. Nach der Implementierung der Reibmodelle mit 
Hilfe eines Simulationswerkzeugs werden sie anhand eines einfachen Massen-
Feder-Dämpfer-Systems, die auch eine Reibstelle enthält, miteinander verglichen. 
Die Vor- und Nachteile werden erläutert, um die Einsatzgebiete einzelner Modelle 
darzustellen. 
Um die Mischreibung der geschmierten Reibpaarung genauer zu charakterisieren, 
wird ein Mischreibungsmodell in der Arbeit schrittweise hergeleitet. Dabei müssen 
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viele Vereinfachungen getroffen werden, damit die hochkomplexen und teilweise 
wechselwirkenden Prozesse während der Reibung mathematisch beschreibbar sind. 
Die Flüssigkeitsreibung und die Festkörperreibung werden abhängig von der 
aktuellen Ölfilmdicke berechnet. Dieses Modell berücksichtigt den, ab einer 
charakteristischen Drehzahl nicht mehr zusammenhängenden, Ölfilm zwischen den 
Lamellen und führt den sogenannten Spaltfüllungsgrad für die Berechnung der 
Flüssigkeitsreibung ein. Damit ist das Modell in der Lage, den tatsächlich 
gemessenen Schleppmomentverlauf mit Hilfe zusätzliche Korrekturfaktoren 
nachzubilden.  
Die elektronisch gesteuerten nasslaufenden Lamellenkupplungen werden mittels 
externer Kraftquelle betätigt. Für die simulative Untersuchung des gesamten 
Systems ist es notwendig, die Aktuatoren der Lamellenkupplungen mitzumodellieren. 
Typische hydraulische, elektromechanische sowie elektromagnetische Aktuatoren 
werden kurz vorgestellt. Durch die Kopplung des Reibmodells mit dem Aktuator-
modell kann das dynamische Verhalten des gesamten Kupplungssystems simuliert 
werden. 
Der Wärmehaushalt ist für die Entwicklung der nasslaufenden Lamellenkupplung von 
fundamentaler Bedeutung. Eine Überhitzung der Reibbeläge durch die während der 
Schlupfphase generierte Reibwärme stellt die größte Gefahr für ein vorzeitiges 
Versagen der Lamellenkupplung dar. Daher muss ein Wärmeflussmodell erstellt 
werden, um die thermische Auslegung zu unterstützen und die Zuverlässigkeit der 
Lamellenkupplung sicherzustellen. In dieser Arbeit wird sowohl ein Massenpunkt- als 
auch Lamellentemperaturmodell hergeleitet. Während das Massenpunkttemperatur-
modell wegen seiner Einfachheit für die Temperaturüberwachung im Steuergerät 
eingesetzt werden kann, eignet sich das Lamellentemperaturmodell für den Einsatz 
zur Systemoptimierung. 
Nachdem das Reibmodell und das Wärmeflussmodell hergeleitet worden sind, wird 
in der Arbeit anhand bisher bekannten Untersuchungen und Veröffentlichungen 
versucht, einen Ansatz für die Lebensdauervorhersage der nasslaufenden Lamellen-
kupplung zu finden. Die typischen Schädigungsmechanismen der nasslaufenden 
Lamellenkupplung mit Papierreibbelag lassen sich in Spontan- und Langzeit-
schädigungen unterteilen, wobei die sogenannte thermische Degradation und der 
Lamellenverschleiß zu Langzeitschädigungen gehören. Die Spontanschädigungen, 
die durch kurzzeitigen sehr hohen Energieeintrag verursacht werden, führen zu 
einem sofortigen Versagen des tribologischen Systems. Die Reibbeläge werden 
thermisch irreversibel zerstört. Die durch das TGA-Verfahren ermittelte Grenz-
temperatur bietet zusammen mit dem Wärmeflussmodell eine effiziente Methode, um 
die Grenzbelastungskurven eines Reibbelags vorherzusagen. Die thermische 
Degradation ist zu beobachten, wenn die Lamellenkupplung über eine lange Zeit 
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tribologisch stark beansprucht wird. Die Folge ist eine sukzessive Abnahme des 
Reibwertes, die vor allem durch die Verstopfung der Poren des Papierreibbelags 
durch Ölablagerungen verursacht wird. Sobald der Reibwert eine Auslegungsgrenze 
unterschreitet, ist die Funktion der Kupplung nicht mehr gewährleistet. Der 
Lamellenverschleiß ist ebenfalls für die Lebensdauer entscheidend. Ein starker 
Verschleiß der Reiblamellen kann einen Totalausfall des Kupplungssystems 
bewirken. Gemäß Beobachtungen aus vielen experimentellen Arbeiten wird ein 
empirisches Verschleißmodell vorgestellt, das die Verschleißentwicklung der 
Lamellenkupplung in zwei Phasen teilt und den Verschleiß der Lamellen in jeder 
Phase durch ihre Verschleißkennwerte vorhersagt. Die Verschleißkennwerte hängen 
von den tribologischen Beanspruchungen ab, die mittels Pressung, maximale 
Reibflächentemperatur und flächenspezifische Reibarbeit beschrieben werden. Diese 
Kennwerte sind am Prüfstand zu bestimmen. Nach der Implementierung des 
Verschleißmodells im Simulationswerkzeug Simulink ist die Vorhersage des 
Lamellenverschleißes für jeden beliebigen Fahrzyklus möglich.  
Die Parameteridentifikation und Modellvalidierung wird an einem Getriebeprüfstand 
im Entwicklungszentrum der Firma Dr. Ing. h.c.F Porsche AG durchgeführt, wobei 
der Prüfling eine elektromagnetisch betätigte Hangon-Kupplung eines Porsche-
Fahrzeugs ist. Alle wichtigen Größen, wie Drehzahl, Drehmoment und Temperaturen 
werden mittels Sensoren erfasst. Um die reale tribologische Beanspruchungen an 
der nasslaufenden Lamellenkupplung möglichst gut nachzubilden, werden Schalt-
zyklen in Form von Brems- bzw. Schlupfzyklen gemäß dem tatsächlichen 
Lastkollektiv der Hangon-Kupplung geplant. Das gesamte Testprogramm umfasst die 
Funktion- und Langzeitprüfung, wobei die Dauerläufe hauptsächlich zur Bestimmung 
der Verschleißkennwerte dienen. Nach Ermittlung der Verschleißkennwerte wird das 
Verschleißmodell anhand eines Zyklendauerlaufs von dem kompletten Antriebs-
strang verifiziert. Trotz vorhandener Abweichungen ist das Modell in der Lage, den 
Verschleiß und dessen Verteilung innerhalb des Lamellenpakets ausreichend gut 
vorherzusagen. Damit kann das Verschleißmodell wichtige Erkenntnisse für die 
Lebensdauer der nasslaufenden Lamellenkupplungen liefern.  
Alle in der vorliegenden Arbeit hergeleiteten Modelle dienen dem Ziel, die 
Entwicklung tribologischer Systeme, speziell nasslaufende Lamellenkupplungen mit 
Papierreibbelag, simulativ zu unterstützen. Die Simulation bietet sowohl ein 
umfassendes Verständnis für das technische System und als auch einen effizienten 
Weg zur Systemoptimierung. Besonders in der Konzeptphase stellt die Simulation 
ein wichtiges Hilfsmittel dar. Die Anzahl der Versuche in der Serienentwicklung 
können damit auch deutlich reduziert werden. 
Obwohl die berechneten Schleppmomentverläufe die Schleppmomentmessungen in 
vielen bisherigen Veröffentlichungen zumindest qualitativ gut nachbilden, soll in 
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weiteren Arbeiten das Schleppmomentmodell in Abschnitt 3.2.1 mit genaueren und 
umfangreicheren Messungen gezielt verifiziert werden, um seinen praktischen 
Einsatz für quantitative Berechnungen zu ermöglichen. Diese experimentelle 
Verifikation kann im Rahmen dieser Arbeit noch nicht durchgeführt werden. 
Eine Verfeinerung des Zwei-Phasen-Verschleißmodells und weitere experimentellen 
Verifikationen scheinen ebenfalls sinnvoll, weil der Verschleiß einem sehr komplexen 
Thema entspricht und großen Versuchsaufwand fordert. Das hergeleitete Verschleiß-
modell kann als eine Grundlage für weiterführende Untersuchungen dienen.  
Das in dieser Arbeit implementierte Verschleißsimulationsmodell ist wegen seiner 
Komplexität noch nicht für eine Verschleißüberwachung im Fahrzeug geeignet. Eine 
weitere spannende Aufgabe könnte sein, eine Onlineüberwachung des Kupplungs-
zustandes allein durch neue Softwarefunktionen zu realisieren. Weil der Zustand 
einer Lamellenkupplung bzgl. die Lebensdauer durch das Reibwertniveau und den 
Lamellenverschleiß darstellen lässt, sollte die Zielsetzung dieser Softwarefunktion 
darin bestehen, zumindest einer der beiden Größen überwachen zu können. Eine 
mögliche Lösung ist die modellbasierte Beobachtung dieser Kenngrößen. Zum 
Beispiel ist ein adaptiver Beobachter in der Lage, gleichzeitig Zustände und 
veränderliche Parameter eines dynamischen Systems zu schätzen. Da das Reibwert-
niveau einem über die Lebensdauer langsam ändernden Parameter entspricht, kann 
der Einsatz vom adaptiven Reibwertbeobachter zielführend sein. Die theoretische 
Grundlage zu einem solchen adaptiven Beobachter für MIMO LTV System lässt sich 
in der Arbeit von ZHANG [ZH01] finden. Im Vergleich zum Reibwert ist das 
Beobachten vom Lamellenverschleiß nicht ohne weiteres möglich, weil kein 
passendes Modell vorhanden ist. Aber ein erhöhter Verschleiß führt in der Regel zu 
heftigen Reibwertschwankungen, womit man Rückschlüsse zum Lamellenverschleiß 
indirekt aus dem beobachteten Reibwert ziehen kann. 
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